Increasing SI Engine Performance by Turbocharging by Hájek, Daniel
VYSOKÉ UČENÍ TECHNICKÉ V BRNĚ
BRNO UNIVERSITY OF TECHNOLOGY
FAKULTA STROJNÍHO INŽENÝRSTVÍ
ÚSTAV AUTOMOBILNÍHO A DOPRAVNÍHO
INŽENÝRSTVÍ 
FACULTY OF MECHANICAL ENGINEERING
INSTITUTE OF AUTOMOTIVE ENGINEERING
ZVÝŠENÍ PRUŽNOSTI ZÁŽEHOVÉHO MOTORU
PŘEPLŇOVÁNÍM
INCREASING SI ENGINE PERFORMANCE BY TURBOCHARGING
DIPLOMOVÁ PRÁCE
MASTER'S THESIS
AUTOR PRÁCE Bc. DANIEL HÁJEK
AUTHOR
VEDOUCÍ PRÁCE Ing. DAVID SVÍDA
SUPERVISOR
BRNO 2010


Vysoké učení technické v Brně  Jméno Příjmení  
Fakulta strojního inženýrství   Bc. Daniel Hájek  
Brno, 2010   - 3 -  
DIPLOMOVÁ PRÁCE
Abstrakt 
 
Diplomová práce se zabývá problematikou přeplňování zážehových spalovacích motorů 
plnicími turbodmychadly. Cílem této diplomové práce je návrh vhodného turbodmychadla 
pro jednoválcový zážehový motor. Po zvolení vhodného typu turbodmychadla bude 
následovat sestrojení výpočtového modelu jednoválcového přeplňovaného zážehového 
motoru v programu Lotus Engine Simulation. Ve výpočtovém modelu je plnicí tlak 
regulován obtokovým ventilem turbíny. Výsledkem bude návrh hodnot plnicích tlaků  
pro co nejoptimálnější průběh točivého momentu tak, aby maximální spalovací tlaky 
nepřekračovaly hodnotu 9,5 MPa. V závěru práce jsou krátce shrnuty poznatky a výsledky. 
 
 
Klíčová slova 
Plnicí turbodmychadlo, přeplňovaný zážehový motor, chladič vzduchu, plnicí vzduch, 
regulace plnicího vzduchu, obtokový ventil. 
 
 
Abstract 
 
The master’s thesis deals with the question of petrol engine boosting by rotary 
turbochargers. The objective of the thesis is to project suitable turbocharger for defined 
single-cylinder petrol engine. After selecting the suitable turbocharger type it will follow 
the construction of the computational model of the single-cylinder turbocharged petrol 
engine in the Lotus Engine Simulation software. In the computational model is boost 
pressure regulated by the turbine waste gate valve. The result will be the boost pressure 
values scheme for the highest possible torque so that the maximum combustion pressures 
will not exceed the value of 9,5 MPa. There are summarized findings and results in the 
conclusion of the thesis. 
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Turbocharger, turbocharged petrol engine, charged air cooler, boost pressure, boost 
pressure control, waste gate valve. 
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1. ÚVOD 
 
 V současnosti pokračuje  prudký rozvoj elektronické regulace spalovacího motoru, a to 
vede k rozšíření jeho užitných vlastností. Promítá se to hlavně do techniky přeplňování, 
která se stává jednou z hlavních inovačních metod v této oblasti. U vozidlových motorů se 
využívá plnicích agregátů ke zvýšení efektivního výkonu, točivého momentu a snížení 
spotřeby paliva a emisí. Vhodnou regulací těchto přeplňovaných agregátů dochází 
především k získání maximální pružnosti a tím i akcelerace schopnosti těchto motorů. 
 V této diplomové práci se budu zabývat zvýšením pružnosti spalovacího motoru  
přeplňováním, a to pomocí turbodmychadla poháněného výfukovými plyny. 
 
1.1 Pružnost spalovacího motoru 
 Pružnost spalovacího motoru je daná průběhem točivého momentu Mt a efektivního 
výkonu Pe ve vnější otáčkové charakteristice (viz. obr. 1.1 a 1.2). Celková pružnost δ se 
skládá ze dvou složek a to otáčkové pružnosti δn a momentové pružnosti δmt. Celková 
pružnost δ je násobkem těchto dílčích pružností (viz vztah 1.1). 
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     Je snahou, aby pružnosti motoru otáčková i momentová byly co možná největší tak, aby 
bylo dosaženo maximální schopnosti akcelerace a to už od nejnižších otáček motoru.  
U zážehových motorů je v současné době požadována plochá momentová charakteristika  
v co nejširším rozsahu otáček a nástup maxima momentu v co nejnižších otáčkách  
(viz. obr. 1.2). Tento požadavek je dán hlavně kvůli snížení spotřeby paliva a s tím spojený 
i pokles exhalací.  
Obr. 1.1 Atmosférický zážehový motor 
 Renault s proměnným  časováním ventilů 
Obr. 1.2 Přeplňovaný zážehový motor
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     Jednou z nejobvyklejších možností, jak dosáhnout výrazného zvýšení otáčkové a 
momentové pružnosti vznětových a zážehových motorů je turbopřeplňování. Možnost, jak 
ovlivnit tvar momentových charakteristik těchto motorů, je regulace plnicího tlaku. 
 
1.2 Plnicí účinnost 
 
 Výkon a točivý moment motoru jsou určovány otáčkami a množstvím vzduchu 
v náplni válce. Plnicí účinnost vyjadřuje poměr mezi skutečnou náplní a teoreticky možnou 
(viz. vztah 1.2). 
 
toeretickávz
vz
pl m
m
_
=η  (1.2) 
 
Rozmezí plnicí účinnosti pro jednotlivé motory: 
- nepřeplňované motory čtyřdobé: 0,7 - 0,95 
- nepřeplňované motory dvoudobé: 0,5 - 0,8 
- přeplňované motory: 1,2 - 1,6 
 
Hranice plnicí účinnosti při přeplňování: 
 U zážehových motorů vede příliš vysoká plnicí účinnost k detonačnímu spalování, 
protože dochází ke zvyšování tlaku na počátku komprese a tím roste i konečný kompresní 
tlak. S nárůstem konečného kompresního tlaku roste i teplota stlačované směsi dokud 
nepřekročí samozápalnou teplotu, což vede ke vzniku detonačního spalování. Toto 
spalování způsobuje značné namáhání mechanických částí motoru jako jsou ložiska 
(kliková i ojniční), klikové hřídele, ojnic i pístu. Z tohoto důvodu mají zážehové motory 
menší kompresní poměr (asi ε = 8-9.5). 
 U vznětových motorů může vzhledem k vysokým konečným kompresním a spalovacím 
tlakům na základě vyššího podílu čerstvého vzduchu a tím i vyšší dávky paliva dojít 
k takovému mechanickému namáhání, které by mělo za následek zničení motoru. 
Kompresní poměry jsou u přeplňovaných vznětových motorů také nižší a závisí na plnicím 
tlaku. Kompresní poměr se  pohybuje v rozmezí ε = 14−18. 
 
1.3 Přeplňování motorů 
  
Výhody přeplňovaných motorů:  
- zvýšení točivého momentu a efektivního výkonu,  
- zlepšení tepelné a tím i celkové účinnosti motoru,   
- snížení měrné efektivní spotřeby paliva,   
- snížení emisí škodlivin,  
- kompenzace poklesu výkonu ve vyšších nadmořských výškách. 
 
Nevýhody přeplňovaných motorů:  
- snížení termické účinnosti v důsledku snížení kompresního poměru, 
- složitější konstrukce a nákladnější výroba, 
- u turbodmychadel - turboefekt, 
- u kompresorů - odebírání efektivní výkonu z klikové hřídele, 
- u speciálního sacího potrubí - funguje v úzkém spektru otáček, 
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- větší mechanické namáhání motorů. 
 
Způsoby přeplňování jsou tyto: 
- dynamické přeplňování, 
- cizí přeplňování.  
 
1.3.1 Dynamické přeplňování 
  
 Čerstvé plyny proudící v sacím potrubí mají pohybovou energii. V případě otevření 
sacího ventilu se vyvolá zpětná tlaková vlna (podtlaková). Tato tlaková vlna se pohybuje 
zpět proudem plynů a rychlost jejího šíření se rovná rychlosti zvuku v daném prostředí. 
Proudem plynů se pohybuje, dokud nenarazí na klidné prostředí na konci sacího potrubí. 
Zde se tlaková vlna odrazí jako přetlaková a pohybuje se zpět směrem k sacímu ventilu. 
Pokud tato vlna dorazí k sacímu ventilu těsně před jeho zavřením, dochází ke zlepšení 
plnění válce a tím vzniká přeplňování. [5] 
 
Podle konstrukce sacího potrubí rozlišujeme: 
 
a) Přeplňování kmity v sacím potrubí 
 Každý válec má samostatné sací potrubí potřebné délky. Rozkmitání sloupce 
proudícího plynu vyvolává sání, které je dané pohybem pístu. Délka sacího potrubí má 
hlavní vliv na to, aby docházelo k přeplňování. Ale důležité je i vhodné časování ventilů.  
Ve spodní oblasti otáček je výhodné delší a tenčí potrubí a v horní oblasti otáček naopak 
krátké a široké potrubí viz. obr. 1.3. Zde se používá sacího potrubí s proměnnou délkou. 
Existují systémy dvoustupňové (dvě délky), nebo dokonce třístupňové (tři délky používá 
Porsche). Délky potrubí u těchto systémů se mění v závislosti na otevření klapek nebo 
rotačních šoupátek (viz. obr. 1.4). Dále existují i systémy s plynulou délkou sacího potrubí 
(tento systém např. vyvinula automobilka BMV). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
b) Rezonanční přeplňování 
 Pokud se frekvence sání daná otáčkami shoduje s frekvencí kmitů vln ve sloupci plynu, 
dochází k rezonanci. Rezonance způsobuje další dynamické zvýšení tlaku plnění. 
 
 Aby se dalo co nejvíce využít efektu dynamického plnění, je vhodné oba systémy 
přeplňování kombinovat. Rezonanční sací potrubí se použije pro střední otáčky a  
pro vysoké otáčky se přepne na systém s dynamickým plněním. Mezi těmito režimy 
přepíná klapka viz. obr. 1.5. Klapka je umístěna mezi rezonančními komorami a je 
Obr. 1.3 Závislost délky sacího potrubí v
závislosti na otáčkách [5] 
Obr. 1.4 Sací potrubí s proměnnou délkou
[5] 
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ovládána elektropneumaticky nebo elektricky. Zlepšení plnicí účinnosti nastane v případě 
dolní oblasti otáček prostřednickým rezonančního přeplňování a v horní oblasti otáček 
pomocí dynamického přeplňování (viz. obr. 1.6). Přitom válce nasávají přes krátká a široká 
potrubí. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
1.3.2 Cizí přeplňování 
 
 Jak už název napovídá, jedná se o přeplňování cizím zařízením a to buď v podobě 
mechanicky poháněných kompresorů nebo turbodmychadel  poháněných výfukovými 
plyny. 
 
a) Kompresory 
 
 Jsou to zařízení mechanicky poháněna od klikové hřídele a to buď ozubením nebo 
pomocí řemenů. Součástí pohonu je i vhodně vřazená spojka, která umožňuje v určitých 
režimech chodu motoru (např. na volnoběh) kompresor odpojit. 
 
Druhy kompresorů: 
 
Šroubové Rootsovo dmychadlo 
 Původně jej tvořily dva rotory se dvěma zuby otáčející se v oválné komoře.  
V současnosti se používají třízubé rotory šroubového typu. Rotory jsou z lehké slitiny 
potažené hladkým plastem. Synchronizace otáček obou rotorů je dosaženo párem 
ozubených kol a otáčky jsou dvojnásobkem otáček motoru. Kompresor je připojen  
přes elektromagnetickou spojku. Tento systém je doplněn chladičem plnicího vzduchu. 
 
 
 
 
 
  
 
 
 
Obr. 1.5 Soustava rezonančního a pulzačního
sacího potrubí [5] Obr. 1.6 Průběh točivého momentu u 
kombinované soustavy dynamického 
přeplňování [5] 
Obr. 1.7 Komora Rootsova dmychadla  
s rotory [5] Obr. 1.8  Rootsovo dmychadlo [5] 
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Šroubové Lysholmovo dmychadlo 
 Je tvořeno hlavním a vedlejším rotorem se šroubovitě zahnutými zuby (viz obr. 1.9). 
Zuby jednoho rotoru zapadají do mezer druhého. Z toho vyplývá, že tyto šroubové 
kompresory mají vnitřní stlačení vzduchu, což je činí efektivnějšími pro vysokotlaké 
přeplňování. Vzduch je nasáván a vytlačován axiálně (viz obr. 1.10). Dmychadlo může mít 
oproti Rootsovu vyšší otáčky, má vyšší plnicí tlak a je méně hlučné. Nevýhodou je náročná 
výroba a citlivost na vůli mezi rotory.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Spirálové dmychadlo ( G - dmychadlo )  
 G - dmychadlo je pojmenováno podle tvaru své funkční části. Ve dvoudílné skříni  jsou 
vytvořeny celkem čtyři pracovní komory oddělené spirálovitými přepážkami. Uvnitř skříně 
krouží výtlačný díl dmychadla (5), jenž má rovněž spirálovité přepážky. Jeho pohyb 
vyvolává výstředníkový mechanismus poháněný klínovým řemenem od klikové hřídele 
motoru. Na obrázku vpravo dole jsou obě hřídele dmychadla s výstředníky, které přesně 
definují pohyb výtlačného dílu. [11] 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
b) Přeplňování s využitím tlakových pulsací výfukových plynů – COMPREX 
  
 Ke stlačování vzduchu se využívá tlaku výfukových plynů, které působí na vzduch 
v komorách oddělených lopatkami rotoru, který je poháněn ozubeným řemenem od klikové 
hřídele. Při každé otáčce výfukové plyny o vysokém tlaku vstupují do axiální komory  
mezi lopatkami rotoru, zatímco čerstvý vzduch nasátý předtím z opačné strany je v této 
komoře stlačen ke krátce uzavřenému výstupu tlakovou vlnou těchto plynů. Při pootočení 
rotoru se otevře výstup z komory a stlačený vzduch je tlakovou vlnou plynů vytláčen  
do motoru. Po následném uzavření výstupu vzduchu a otevření výstupu výfukových plynů 
na opačné straně se vytvoří podtlaková vlna, která po pootočení rotoru znovu nasává 
čerstvý vzduch do komory. Tento děj se neustále opakuje a rovnoměrného plnění se 
dosahuje velkým množstvím komor rotoru.  [12] 
Obr. 1.9 Šroubové zuby Lysholmova 
dmychadla [5] 
Obr. 1.10 Komora Lysholmova 
dmychadla [5] 
Obr. 1.11 Řez spirálovým dmychadlem 
1 - vstup vzduchu do druhé pracovní 
komory, 2 - hnací hřídel, 3 - vedení 
výtlačného dílu, 4 - vstup vzduchu do 
první komory, 5 - výtlačný díl. [11] 
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c) Přeplňování pomocí turbodmychadel poháněných výfukovými plyny 
 
 Protože tomuto tématu je věnována diplomová práce, popisuji ho podrobněji  
v následujícím bodu (1.4). 
 
1.4 Přeplňování turbodmychadly 
 
1.4.1 Vývoj turbodmychadel 
 
 Počátek vzniku turbodmychadel se datuje už od roku 1905. První patent získal v tomto 
roce dr. Alfred J. Büchi ve Švýcarsku za to, že sestrojil motor s vratným režimem pomocí 
otočného kompresoru a turbíny poháněné energií výfukových plynů. Asi o 6 let později - 
v roce 1911 proběhlo zahájení pokusné výroby turbodmychadel ve společnosti Sulzer Bros 
Ltd, Winterthur ve Švýcarsku. V roce 1925 byla turbodmychadla prvně použita na dvou 
německých lodích. Přeplňované naftové motory dosahovaly výkonu 2000 koní. Na základě 
tohoto úspěchu požádala o licenci řada výrobců na celém světě (Evropa, USA a Japonsko). 
Ve třicátých letech 20. století se turbodmychadla s axiálními turbínami používala 
v námořní a železniční dopravě a u velkých stacionárních aplikací.  
Ve čtyřicátých letech 20. století se začalo s nástupem leteckého benzínového turbínového 
motoru, což mělo za následek zásadní rozvoj v oblasti: 
• vývoj zdokonalených materiálů odolných vůči teplu, 
• vývoj přesných odlévacích postupů, 
• to umožnilo rozvoj radiálních turbín a vedlo to k jejich využití u malých automobilových 
naftových motorů. 
 V padesátých letech 20. století začínají výrobci motorů jako Cummins, Volvo a Scania 
experimentovat s turbodmychadly u nákladních automobilů s použitím turbodmychadel  
od společnost Elliot and Eberspächer. Německý inženýr Kurt Beirer přišel se zlepšeným 
kompaktním provedením, které převzala společnost Schwitzer Corporation, Indianapolis. 
Už v roce 1954 nabízí Cummins celou řadu motorů s turbodmychadly a v tomto roce 
začalo i Volvo nabízet svůj první naftový nákladní automobil, který měl oproti 
nepřeplňované verzi o 35 koní větší výkon. I zážehové přeplňované motory se začaly 
uplatňovat a to v roce 1952 získal první pozici na startu v Indianapolis stroj poháněný 
motorem Cummins. V roce 1962 – 1963 se začalo s výrobou přeplňovaných osobních vozů 
Chevrolet Corvair Monza a Oldsmobile Jetfire. I navzdory technicky maximálně pečlivé 
výrobě nebyly spolehlivé a byly z výroby staženy. 
Obr. 1.12 Schéma systému comprex [12] 
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 Po ropné krizi v roce 1973 turbodmychadla získala lepší komerční využití u naftových 
automobilů. To bylo způsobeno tím, že u benzínových motorů bylo turbodmychadlo 
používáno k dosažení co největšího výkonu, což nebylo ekonomické z hlediska spotřeby 
paliva a vyprodukovaným emisím. Zatímco u naftových motorů se používalo 
turbodmychadlo k zvýšení plnicí účinnosti již od nejnižších otáček, což mělo za následek 
pokles spotřeby paliva. Proto se začaly používat výhradně přeplňované naftové motory 
v nákladní dopravě. 
 V 70. letech 20. století se motory s turbodmychadly prosadily v motoristických 
sportech především v oblasti závodů Formule 1 a získaly mimořádnou popularitu. Slovo 
„turbo“ bylo tou dobou velice oblíbené. Téměř každý výrobce automobilů tehdy nabízel 
přinejmenším jeden špičkový model vybavený benzínovým motorem s turbodmychadlem. 
Tento motor však po několika letech ustoupil. I když byl benzínový motor s turbo -
dmychadlem výkonnější, nebyl příliš ekonomický. Navíc bylo zpoždění turba, tedy časový 
odstup aktivace turbodmychadla, ještě stále relativně velké a pro většinu zákazníků 
neúnosné. Ke skutečnému průlomu v oblasti osobních automobilů s turbodmychadlem 
došlo v roce 1978, kdy se na trh dostal první osobní automobil s naftovým motorem - 
Mercedes-Benz 300SD, po kterém přišel VW Golf Turbodiesel v roce 1981. S pomocí 
turbodmychadla je možné výkon naftového motoru osobního automobilu zvýšit při téměř 
stoprocentním zachování výkonových vlastností benzínového motoru a při snížení emisí. 
Dnes se už na turbodmychadlové benzínové motory nehledí z pohledu výkonu, ale spíše  
s ohledem na možný způsob, jak snížit spotřebu paliva a tím i znečišťování životního 
prostředí díky nižším emisím. V současné době se turbodmychadla používají u silničních 
vozidel především proto, že využívají energii výfukového plynů k zlepšení plnění motoru. 
To vede k dosažení maximálního točivého momentu už od nejnižších otáček, ve kterých 
motor nejčastěji pracuje a to vede snížení spotřeby paliva, protože v této oblasti má motor 
nejnižší měrnou spotřebu (g/(kW.h)). [10] 
  
1.4.2 Princip činnosti turbodmychadla 
 Přes vzduchový filtr (není zobrazen) je nasáván okolní vzduch k vstupu  
do  kompresoru. V kompresoru je vzduch stlačen, což zvyšuje jeho hustotu. Dále stlačený 
vzduch prochází přes chladič plnicího vzduchu, kde je vzduch ochlazen (ohřeje se 
kompresí a přestupy tepla), což vede ke zvýšení jeho hustoty a ke zlepšení odolnosti    
odolnosti směsi proti detonačnímu hoření. Po průchodu sacím potrubí, vzduch vstupuje  
do válců motoru, kde zaujímá daný objem. Vzhledem k tomu, že vzduch má větší hustotu, 
musíme přivést více paliva, aby byl dodržen stechiometrický poměr (množství vzduchu 
vůči množství paliva). Spalováním většího množství paliva vede k vyprodukování většího 
množství práce, která se vyprodukuje z menšího objemu válců. V dnešní době se tento 
trend nazývá “DOWNSIZING“ ( přeplňované motory s menším obsahem válců a 
příznivější momentovou charakteristikou nahrazují větší nepřeplňované atmosférické 
motory - viz. obr. 1.1 a 1.2). Směs paliva se vzduchem ve válci shoří. Tyto spaliny jsou  
pak během expanzního zdvihu vypuštěny do výfukového potrubí motoru, které bývá co 
nejkratší kvůli tepelným ztrátám. Horké spaliny proudí do turbíny. Turbína vytváří 
protitlak vůči motoru, což znamená, že spaliny mají  tlak vyšší než atmosférický (tlakový 
spád turbíny). Při průchodu spalin přes turbínu poklesne jejich tlak i teplota, a tím i energie 
v nich uchovaná. Tento pokles energie spalin poskytne energii výfukových plynů  
pro pohon kompresoru.  
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1.4.3 Základní části turbodmychadel 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
[zdroj Historie turbodmychadel]http://www.turbocar.cz/cs/ke-stazeni.html 
[zdroj G-dmychadlo]http://news.autoroad.cz/nezarazeno/12971-asdf/ 
[zdroj comprex] Učební text Přeplňování SOŠ a SOU Kyjov 
[zdroj comprex obr8yek]http://www.mecanicavirtual.org 
http://www.tuning.cz/a363:maly-prehled-dmychadel/ 
 
Obr. 1.14 Konstrukce turbodmychadla poháněného výfukovými plyny [5] 
Obr. 1.13 Schéma motoru s turbodmychadlem [5] 
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Popis základních částí turbodmychadla: 
 
a) Oběžná kola (viz. obr. 1.15) se dělí na kompresorové a turbínové kolo. 
 Kompresorové kolo je vyrobeno ze slitin hliníku a vyrábí se frézováním. Toto kolo je 
vystaveno teplotám do max. 200°C. Vyrábí se s vysokou přesností (2 μm)  a to proto, že se 
otáčí vysokými otáčkami (až 250 000 min-1), které by způsobovaly i při malých 
nepřesnostech velké síly. Na hřídel je nalisováno a pojištěno maticí. 
 Turbínové kolo se vyrábí z žáropevné niklové oceli (INKONELU 713 C). Působí  
na něj teploty až 950°C (krátkodobě i vyšší) a tlak plynů. Vyrábí se výhradně velmi 
přesným odléváním a dále se neobrábí, aby nevznikly vruby, které by snižovaly pevnost. 
Hřídelka je vyrobena z oceli třídy 15 a turbínové kolo je s ní svařeno třením. 
 Základním parametrem určujícím kola je tzv. TRIM poměr, který se spočítá podle 
vztahu 1.3 a 1.4 
 
(1.3) (1.4) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
b) Statory (spirální) jedná se o těleso kompresoru a turbíny. Jeho hlavním parametrem je 
tzv. A/R poměr, který udává poměr průtočné plochy v závislosti na vzdálenosti od středu 
otáčení (viz. obr. 1.16) 
 Stator kompresoru je vyroben ze slitiny hliníku. Vyrábí se odléváním a dokončuje se 
obráběním na CNC strojích. A/R poměr u kompresoru nemá zásadní vliv a používá se 
pouze k doladění kompresorové charakteristiky. 
 Stator turbíny je vyroben z tvárné litiny s vysokým obsahem Si a Mo. Rovněž se 
odlévá a pak dokončuje na CNC obráběcích strojích. Na rozdíl od kompresoru má   
na turbínu A/R poměr zásadní vliv: 
 
Malý A/R poměr:   
 Menší plocha v závislosti na poloměru zajišťuje větší urychlení plynů již od nízkých  
otáček. To znamená příznivější krouticí moment a taky menší turboefekt. Ale na druhou 
stranu při vysokých otáčkách a velkých průtocích není schopen všechen plyn protéct. Tím 
dochází k ucpávání, které se projevuje zvýšením protitlaku ve výfukovém potrubí. Tím 
dochází k omezení dosažitelného výkonu. Menších A/R poměrů se používá u silničních 
automobilů. 
 
 
Obr. 1.15 Oběžná kola turbodmychadla poháněného výfukovými plyny [8] 
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Velký A/R poměr: 
 Je to přesný opak proti malému A/R poměru. Menší moment v nízkých otáčkách a 
větší turboefekt. Nedochází však k ucpávání a následnému velkému protitlaku, tak je 
možné dosáhnout maximálního výkonu. Používá se u závodních automobilů. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
c) Ložiska se používají kluzná i valivá kvůli vysokým provozním otáčkám  
(až 250 000 min-1). Jsou vysoce namáhaná. 
 Kluzná ložiska se používají u sériově vyráběných automobilů. Sice mají větší 
životnost, ale potřebují větší tlak oleje a jeho větší čistotu. Mají horší účinnost a s tím 
spojenou horší odezvu na sešlápnutí plynového pedálu. 
 Valivá ložiska se používají u sportovních a závodních automobilů (turbodmychadla, 
která je mají jsou označena GT). Mají lepší účinnost,  rychlejší reakci na sešlápnutí 
plynového pedálu a menší nároky na mazání (mohou mít i vlastní náplň bez napojení  
na olejový okruh motoru).  Jejich hlavní nevýhodou je vyšší cena a menší životnost. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 1.16 Těleso statoru turbodmychadla poháněného výfukovými plyny [8] 
Obr. 1.17 Kluzná ložiska turbodmychadla
poháněného výfukovými plyny [7] 
Obr. 1.18 Valivé ložisko turbodmychadla 
poháněného výfukovými plyny [7] 
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d) Ložisková skříň 
 Ložisková skříň je vyrobena stejně 
jako turbínový stator z tvárné litiny 
s vysokým obsahem Si a Mo. Může být 
vyrobena i z tvárné litiny. Rozděluje se 
podle typu chlazení a to na chlazené 
olejem a olejem + vodou. Ve skříni jsou 
zabudovaná i těsnění. V případě turbíny se 
jedná o labyrintové těsnění a u 
kompresoru o pryžové kuželové ucpávky 
(konstruováno na přetlak v tělese 
kompresoru -> škrticí klapka je umístěna 
za kompresorem). 
 
 
 
 
1.4.4 Charakteristiky kompresoru a turbíny 
 Pro správnou volbu turbodmychadel je důležité znát jejich charakteristiky, které se 
měří na zařízení viz obr. 1.20. Toto zařízení funguje tak, že před vstupem do turbíny je 
kompresor, který stlačuje vzduch a hořák, který vzduch ohřívá. Množství tohoto vzduchu 
je ovládáno ventilem. Za ním se měří hmotnostní tok, teplota a tlak před turbínou. Tyto 
hodnoty se měří i za turbínou. Turbína pohání kompresor, který saje vzduch přes vzducho- 
vý filtr. U tohoto vzduchu se měří rovněž hmotnostní tok, teplota, tlak vzduchu a v sání je 
umístěn i laserový snímač otáček. Za kompresorem se měří opět tytéž veličiny a je zde 
umístěn i zpětný tlakový ventil, který omezuje hmotnostní tok vzduchu z kompresoru a 
zjišťuje obracení proudu. Všechny tyto veličiny se snímají do PC, kde se vyhodnocují a 
korigují podle SAE Standardu J1826.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 1.19 Ložisková skříň turbodmychadla 
poháněného výfukovými plyny [5] 
                         Obr. 1.20 Schéma testovacího zařízení turbodmychadel 
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Výsledkem těchto měření jsou kompresorové a turbínové mapy: 
 
a) Kompresorová mapa 
 Charakteristika radiálního kompresoru je na obr. 1.21. Je to závislost poměru tlaku 
(pressure ratio) za kompresorem ku tlaku před kompresorem na korigovaném hmotnostním 
toku (mass flow) podle SAE standardu a uvádí se většinou v kg/s nebo lb/s. Dále jsou zde 
čáry konstantních otáček turbodmychadla (turbocharger speed lines), ostrůvky 
isoentropické účinnosti (efficiency islands), které určují účinnost stlačení v kompresoru. 
Důležitá čára je mez pumpování (surge) - ta udává rozmezí mezi stabilním a nestabilním 
chodem kompresoru. Nestabilní chod nastává, když požadavky spotřebiče jsou menší 
(menší hmotnostní tok) než kompresorem dodávané. Při tomto jevu dochází 
k periodickému obracení smyslu celého proudu vzduchu, přičemž je část nasátého vzduchu 
rázem vytlačena z kompresorové sací strany opět ven. A jako poslední je čára minimální 
účinnosti (choke line), za touto čarou by neměl být kompresor používán, protože jeho 
isoentropická účinnost klesá pod 60% a to vede k většímu ohřevu vzduchu kompresí. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
b) Turbínová mapa 
 Charakteristika radiální turbíny je znázorněna na obr. 1.22. Je to závislost 
korigovaného hmotnostního toku na poměru tlaků před a za turbínou. Křivka není spojitá, 
jak je vidět na obrázku, ale skládá se ze segmentů (tyto segmenty představují konstantní 
otáčky při měření). Dále je oproti obrázku součástí ještě křivka účinností k jednotlivým 
bodům měření. Co je na obr. 1.22 zřetelně vidět, jsou křivky pro jednotlivé A/R, kde je 
patrné jak s rostoucím A/R poměrem roste i maximální hmotnostní tok. Detailnější 
charakteristika bude u zadávání hodnot do matematického modelu.  
Obr. 1.21 Kompresorová charakteristika (tzv. mapa) [9] 
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1.5 Regulace tlaku turbodmychadel 
 
 Vedle nebezpečí zničení motoru vysokými plnicími taky je turbodmychadlo 
dimenzováno tak, aby se docílilo efektu přeplňování již při nízkých otáčkách a malých 
rychlostech proudění výfukových plynů. Důsledkem toho je, že při vysokých otáčkách 
motoru a velkých hmotnostních tocích spalin je plnicí tlak buď nepřiměřeně vysoký nebo 
jsou otáčky turbodmychadla nepřiměřeně vysoké. Proto se musí turbodmychadla regulovat 
a to změnou výkonu turbíny (většinou). 
 
1.5.1 Odpouštěním výfukových plynů za turbínu  
 Snížení výkonu turbíny se dosahuje odvodem části výfukových plynů obtokovým 
ventilem (waste gate valve) do výfukového potrubí za turbínu. Obtokový ventil je řízen 
nejčastěji mechanicko-pneumaticky. Mechanicko-pneumatický ventil je řízen tlakem 
v sání. Plnicí tlak působí na membránu tlakového snímače proti síle pružiny. Jakmile plnicí 
tlak překoná sílu pružiny, dojde k odpuštění části výfukových spalin. To vede k poklesu 
výkonu turbíny a tím pádem i kompresoru, plnící tlak klesne. Regulační ventil i obtoková 
klapka mohou být umístěny libovolně před turbínou (externí waste gate - viz. obr. 1.22) 
nebo mohou být integrovány přímo v tělese turbíny (interní waste gate - viz. obr. 1.23). 
Klapka otevírající obtok je spojena řídícím prvkem s řídícím prvkem (akčním členem). 
Těleso regulačního ventilu musí být v dostatečné vzdálenosti od horkých částí 
turbodmychadla. Toto zařízení nemá velké zástavové rozměry a je provozně spolehlivé. 
Tento způsob regulace se používá u zážehových motorů. 
  
Obr. 1.21 Turbínová charakteristika turbodmychadla poháněného výfukovými plyny [9] 
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1.5.2 Změnou průřezu turbíny 
 Plnicí tlak je regulován změnou průtočných rozměrů turbíny a jedná se o tzv. VTG 
(Variable Turbine Geomtery) turbodmychadla. Změna průřezu se nejčastěji realizuje 
pomocí nastavitelných rozváděcích lopatek (viz. obr. 1.24). Lopatky upravují rychlost 
proudění výfukových plynů na turbínu. Princip činnosti regulace: 
- při nízkých otáčkách motoru, aby byl k dispozici vysoký točivý moment, musí být 
velký plnicí tlak. Toho se dosahuje tím, že se rozváděcí lopatky nastaví tak, aby byl 
vstupní průřez úzký (viz. obr. 1.25 napravo). Zúžením se zvýší rychlost proudění 
výfukových plynů a tlak plynů působí na vnější část lopatek (větší rameno = větší 
moment). Tím se zvětší otáčky turbíny a tím i plnicí tlak. 
- při vysokých otáčkách motoru rozváděcí lopatky turbíny uvolní velký vstupní 
průřez, což má za následek snížení tlaku na lopatky, ale zase přes ně proudí větší 
množství výfukových plynů (viz. obr. 1.26 nalevo). Tím se dosáhne požadovaného 
tlaku. 
 
 Toto řešení má hlavní výhodu v tom, že využívá celý tok výfukových plynů. Toto 
řešení se používá u vznětových motorů. U zážehových motorů se nepoužívá kvůli 
vysokému teplotnímu namáhání rozváděcích lopatek (musí být z kvalitnějších materiálů, 
což zvyšuje cenu). Pro zážehové motory je v současnosti používá jen firma Porsche  
(od firmy Borg Warner) . 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 1.22 Regulace externím ventilem [5]
Obr. 1.23 Regulace integrovaným ventilem [5]
Obr. 1.24 Regulace pomocí VTG [5] 
Obr. 1.25 Princip činnosti  regulace 
pomocí VTG [5] 
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1.5.3 Regulací v sání zážehových motorů 
 U zážehových motorů nastává problém při náhlém uzavření škrticí klapky. Dochází 
k rychlému omezení proudění a vytlačování turbodmychadla do velkého protitlaku. To má  
za následek nestabilitu průtoku (může docházet i k obracení proudu->pumpování). Tento 
jev má za následek zpoždění reakce turbodmychadla a větší namáhání ložisek. K omezení 
tohoto nežádoucího jevu je opatření v podobě přetlakového ventilu (Blow-Off valve BOV). 
Tento ventil je umístěn v sacím traktu na výstupu z chladiče. V případě rychlého uzavření 
škrticí klapky a tím spojeného nárůstu tlaku se ventil otevře a odpustí přetlak do atmosféry 
(viz. obr. 1.26) nebo zpět do sání (před kompresor viz. obr. 1.27).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
1.6 Daný motor 
 Daný motor bude použit do projektu studentské formule a musí splňovat pravidla pro 
rok 2010 : 
 
- objem motoru nesmí přesáhnout 0,61 l, může být použito i více motorů, ale nesmí 
přesáhnout daný objem dohromady, 
- může mít libovolný počet válců a musí být 4-taktní, 
- motor může být vybavený karburátorem nebo vstřikováním, 
- všechen vzduch vstupující do motoru musí procházet přes restriktor, který má 
v případě použití benzínu průměr 20 mm a 19 mm v případě použití E85, 
- motory smějí být přeplňované (turbodmychadlem nebo kompresorem), ale jen 
v případě, že nejsou přeplňované z výroby, 
- uspořádání sání přeplňovaného motoru je: motor - kompresor - restriktor - škrticí 
klapka, 
- nesmí být použito hybridní koncepce a je zákaz používání systémů rekuperace 
energie.      
 
Mezi nejpoužívanější motory paří Yamaha R6 (silniční sportovní 4-válec),  jako další se 
používají krosové 1-válce různých výrobců (Rotax, Husaberg, Yamaha, atd.) a ojediněle 
dvouválce Aprilia. Náš tým se rozhodl pro jednoválec o obsahu 610 ccm od českého 
výrobce VM Motor. Motor má označení VM 610 a jedná se o krosový jednoválec. Kliková 
hřídel je uložena ve valivých ložiscích. Je vybaven vyvažovací hřídelí a mazání je  
se suchou skříní. Motor disponuje ze série maximálním výkonem 43,5 kW při otáčkách 
9000 min-1. 
Obr. 1.27 Odpouštění zpět do sání [5] Obr. 1.26 BOV ventil pro 
odpouštění do atmosféry [7] 
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2. Návrhový výpočet pro volbu turbodmychadla 
 
 V této části práce je návrhový výpočet pro volbu turbodmychadla. Tento výpočet je 
důležitý pro volbu správného turbodmychadla. Tato volba se provádí tak, že ze zvoleného 
průběhu točivého momentu se vypočítají hodnoty potřebného stlačení v kompresoru a 
hmotnostní tok vzduchu motorem. Tyto hodnoty se vykreslí do příslušných 
kompresorových charakteristik a posoudí se vhodnost daného turbodmychadla. 
 Výpočet jsem sestrojil v programu Mathcad a inspiroval jsem se zdrojem [4]. 
 
Obr. 1.28 VM Motor 610F  
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2.1 Vstupní parametry výpočtu 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Konstrukční parametry VM motoru 610 ccm: 
Vzdušný součinitel   λ 2 0.986=
Počet válců  nv 1=  
Taktnost čtyřdobého motoru   τ 2=  
Délka ojnice  Loj 125 mm=
Vrtání válce  D 95 mm=
Zdvih motoru Hm 86 mm=
Stupeň komprese ε z 9.5=
Stupeň zvýšení tlaku  υ 3.5=  
Součinitel proplachu motoru  φ pr 1=  
Volené parametry dle literatury: 
Exponent polytropy komprese  n1 1.35=
Exponent polytropy expanze  n2 1.28=
Součinitel plnosti cyklu  φ i 0.96=  
Změna teploty nasávaného vzduchu v sacím potrubí  ΔTs 10 K=
Hustota vzduchu vstupujícího do kompresoru  ρ1K 1.1kg m 3−=  
Použité konstanty: 
Exponent isoentropy κ 1.4=  
Exponent isoentropy spalin κ´ 1.35=  
Plynová konstanta vzduchu  r 289 J
kg K
=  
Plynová konstanta spalin r´ 293 J
kg K
=  
Univerzální plynová konstanta  R 8314.3 J
K kmol
=  
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2.2 Výpočet základních geometrických parametrů motoru 
2.2.1 Výpočet objemů motoru 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Atmosférické podmínky:  
Atmosférický tlak  pokolí 98.1 kPa=
Atmosférická teplota tokolí 25 Cels=
Obr. 2.1 Schéma klikového mechanismu 
Zdvihový objem jednoho válce:  
VH
π D2
4
Hm=  VH 609.587 cm3=  
Kompresní objem jednoho válce: 
VC VH
1
εz 1−
⎛⎜⎝
⎞⎟⎠=
 VC 71.716 cm
3=  
(2.1)  
(2.2)  
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2.2.2 Výpočet ostatních parametrů klikového mechanismu  
 
 
 
 
 
 
2.3 Požadované charakteristiky motoru 
 Jako vzor pro volbu momentové charakteristiky jsem si vzal charakteristiku motoru 
Yamaha YZF R6 z roku 2005. Vybral jsem si ho proto, že ho máme k dispozici a máme 
změřenu jeho charakteristiku. Dalším důvodem je, že tímto motorem měla být formule 
původně osazena.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Celkový objem jednoho válce: 
VM VH
1
εz 1−
1+⎛⎜⎝
⎞⎟⎠=
 VM 681.303 cm
3=  
Zdvihový objem celého motoru: 
Vmot nv VH=  Vmot 609.587 cm3=  
Celkový objem celého motoru: 
Vcmot nv VM=  Vcmot 0.681 l=
Rameno kliky klikové hřídele: rk
Hm
2
43 mm==  
Klikový poměr motoru: λkl
rk
Loj
0.344==  
Definovaný rozsah otáček motoru Yamaha R6:  inY_R6 2000 3000, 14000..=  
ninY_R6 inY_R6 min
1−=  
Hodnoty krouticího momentu motoru Yamaha R6: 
Mt.Y_R62000
32.2 Nm=  Mt.Y_R67000 43.9 Nm= Mt.Y_R612000 58.9 Nm=
Mt.Y_R63000
33.9 Nm=  Mt.Y_R68000 54.4 Nm= Mt.Y_R613000 57.7 Nm=
Mt.Y_R64000
36.7 Nm=  Mt.Y_R69000 53.9 Nm= Mt.Y_R614000 53.3 Nm=
Mt.Y_R65000
38.3 Nm=  Mt.Y_R610000 60 Nm=
Mt.Y_R66000
43.9 Nm=  Mt.Y_R611000 58.9 Nm=
(2.3)  
(2.4)  
(2.5)  
(2.6)  
(2.7)  
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2.3.1 Zvolený průběh točivého momentu  
 
 Průběh momentové charakteristiky motoru (hodnoty točivého momentu motoru pro 
jednotlivé otáčky při úplném otevření škrticí klapky) byl volen a upravován tak, aby bylo 
dosaženo maximální hodnoty momentu v rozsahu otáček 5000 - 8000 min-1 a aby bylo 
dosaženo velkého momentu i v nízkých otáčkách. Jako maximální otáčky motoru byla 
zvolena hranice 10 000 min-1 z hlediska namáhání a taky toho, že motory ve formuli SAE 
musí být opatřeny restriktorem v sání, který omezuje maximální hmotnostní tok vzduchu a 
motor by ve vysokých otáčkách neměl dostatečný přísun vzduchu. To by vedlo k zhoršení 
plnicí účinnosti motoru a s tím spojenému poklesu výkonu i točivého momentu. Restriktor 
nebude v návrhovém výpočtu uvažován. 
 
Index otáček in  definuje rozsah otáček pro daný motor a je uváděn v jednotkách  
1 min-1. Rozsah otáček jsem zvolil od 2000 min-1 do 10 000 min-1 a odstupňován je po 500 
min-1. Z tohoto důvodu jsou počítány hodnoty pouze v bodech, jejichž odstupňování je 
právě 500 min-1. 
 
Indexy maximálního točivého momentu a maximálního efektivního výkonu motoru: 
 
 
 
 
 
2 10
3× 3.5 103× 5 103× 6.5 103× 8 103× 9.5 103× 1.1 104× 1.25 104× 1.4 104×
30
35
40
45
50
55
60
65
70
Mt.Y_R6 inY_R6
Nm
ninY_R6
min
1−
Obr. 2.2  Průběh točivého momentu motoru Yamaha R6 v závislosti na otáčkách  
Mtmax 5000=  
Pemax 8000=  
Definovaný rozsah otáček motoru:                                        nin in min
1−=  
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Zvolené hodnoty krouticího momentu přeplňovaného motoru VM: 
 
 
2.3.2 Výpočet teoretického efektivního výkonu 
 Efektivní výkon motoru je dán součinem úhlové rychlosti klikové hřídele a točivého 
momentu motoru. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2 3 4 5 6 7 8 9 10
30
35
40
45
50
55
60
65
70
75
80
Mt.po in
Nm
nin
1000
min( )
1−
 
M t.po 2000
60 Nm= Mt.po 5000 70 Nm= Mt.po 8000 70 Nm=  
M t.po 2500
60 Nm= Mt.po 5500 70 Nm= Mt.po 8500 65 Nm=  
M t.po 3000
60 Nm= Mt.po 6000 70 Nm= Mt.po 9000 60 Nm=  
M t.po 3500
60 Nm= Mt.po 6500 70 Nm= Mt.po 9500 55 Nm=  
M t.po 4000
60 Nm= Mt.po 7000 70 Nm= Mt.po 10000 50 Nm=  
M t.po 4500
65 Nm= Mt.po 7500 70 Nm=
Obr. 2.3  Zvolený průběh točivého momentu  VM motoru  
610 ccm (přeplňovaný)  v závislosti na otáčkách motoru 
Úhlová rychlost klikové hřídele: 
ωKHin 2 π nin=  
Teoretický efektivní výkon: 
Pe.teor in
ωKHin Mt.poin=
(2.8)  
(2.9)  
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2.3.3 Výpočet teoretického efektivního tlaku 
 
 
 
 
 
 
 
2 3 4 5 6 7 8 9 10
10
20
30
40
50
60
70
Pe.teor in
kW
nin
1000
min
1−
 
Obr. 2.4  Průběh teoretického efektivního výkonu v závislosti na otáčkách motoru 
pe.teor in
Pe.teor in
VH nin
τ
=  
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
1
1.05
1.1
1.15
1.2
1.25
1.3
1.35
1.4
1.45
1.5
pe.teor in
MPa
Mtmax Pemax
nin
min
1−
Obr. 2.5  Průběh teoretického efektivního tlaku v závislosti na otáčkách motoru 
(2.10)  
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2.3.4 Průběh mechanické účinnosti motoru 
 Průběh mechanické účinnosti jsem převzal z programu Lotus Engine (z nástavby 
friction tool). Zde je mnoho modelů tření a jsou vyjádřeny středním ztrátovým tlakem.  
Já jsem zvolil modifikovaný model Honda. Nástavba Friction tool bere v potaz vrtání, 
zdvih, počet válců, otáčky, průměry a délky ložisek, typ ventilového rozvodu, olej a jeho 
teplotu. 
 
Hodnoty ztrátových tlaků: 
 
 
 
 
 
 
 
 
pzt2000
1.023 bar= pzt5000 1.626 bar= pzt8000 2.558 bar=  
pzt2500
1.101 bar= pzt5500 1.759 bar= pzt8500 2.745 bar=  
pzt3000
1.188 bar= pzt6000 1.900 bar= pzt9000 2.942 bar=  
pzt3500
1.284 bar= pzt6500 2.051 bar= pzt9500 3.147 bar=  
pzt4000
1.389 bar= pzt7000 2.211 bar= pzt10000 3.362 bar=  
pzt4500
1.503 bar= pzt7500 2.380 bar=
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
0.1
0.2
0.3
0.4
pztin
MPa
Mtmax Pemax
nin
min
1−
Mechanická účinnost motoru: ηmin
pe.teor in
pztin
−
pe.teor in
=  
Obr. 2.6  Průběh středního ztrátového tlaku v závislosti na otáčkách motoru 
(2.11) 
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2.3.5 Výpočet středního indikovaného výpočtového tlaku 
 Teoretický efektivní tlak je menší než indikovaný výpočtový tlak, a to vlivem 
mechanických ztrát motoru a korigovaného součinitele plnosti cyklu φi . Výpočtový 
střední indikovaný tlak je o tyto hodnoty zvětšen (viz. vztah 2.12). 
 
 
 (2.12) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 2.8 Průběh středního indik. výpočtového tlaku v závislosti na otáčkách motoru 
 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
0.6
0.65
0.7
0.75
0.8
0.85
0.9
0.95
1
ηmin
Mtmax Pemax
nin
min
1−
Obr. 2.7  Průběh mechanické účinnosti v závislosti na otáčkách motoru 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
1.1
1.2
1.3
1.4
1.5
1.6
1.7
1.8
1.9
pivin
MPa
Mtmax Pemax
nin
min
1−
pivin
pe.teor in
ηmin φ i
=
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2.3.6 Stanovení předběžného tlaku na počátku komprese 
  
 Indikovaný výpočtový tlak se vypočte z rozdílu práce při polytropické expanzi a práce 
potřebné na polytropickou kompresi. Tyto práce lze vyjádřit jako funkci tlaku na počátku 
komprese, z níž pak získáme vztah pro potřebný maximální plnicí tlak na konci sacího 
zdvihu motoru. 
 
 
 
 
 
 
 
Poznámka: Hodnoty vypočteného maximálního tlaku na počátku komprese jsou vyšší než 
skutečné, protože zde uvažujeme ideální termodynamický oběh, tzn. zanedbáváme práci 
potřebnou k nasátí nové směsi, neuvažujeme časování ventilů, přestup tepla atd. 
 
2.3.7 Určení tlakových ztrát škrcením v sacím ventilu (tlaková účinnost) 
 
 Protože jsem nesehnal žádnou charakteristiku škrcení v sedle ventilu a protože je toto 
pouze návrhový výpočet, rozhodl jsem se tento vliv zanedbat. Při tvorbě modelu  
v softwaru Lotus Engine to bude zohledněno pomocí charakteristiky L/D (aktuální 
zdvih/průměr sedla) a odpovídajícím průtokovým koeficientem. 
 
 
 
 
p1z.maxin
pivin
εz
n1
εz 1−
υ
n2 1−
1
1
εz
n2 1−
−⎛⎜⎜⎝
⎞⎟⎟⎠
1
n1 1−
1
1
εz
n1 1−
−⎛⎜⎜⎝
⎞⎟⎟⎠
−⎡⎢⎢⎣
⎤⎥⎥⎦
=  
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
110
120
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160
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180
p1z.max in
kPa
Mtmax Pemax
nin
min
1−
Obr. 2.9  Průběh předběžného tlaku na počátku komprese v závislosti na otáčkách 
motoru 
[4]  (2.13) 
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2.3.8 Tlakové ztráty  v chladiči vzduchu 
 
 Jako chladič jsem použil chladič z Audi 1.8/5VT MPi (má chladič firmy  
Längerer & Reich LLK). Tento chladič je větší a má i větší ztráty než bude mít skutečně 
použitý. Tento návrhový výpočet je univerzální a až bude skutečný chladič zvolen, mohou 
se dosadit jeho hodnoty. 
 
 
Hodnoty odporu v chladiče vzduchu: 
 
 
 
 
 
 
 
 
Δp ch 2000 3.57 kPa=  Δp ch 5000 5.35 kPa= Δp ch 8000 8.95 kPa=
Δp ch 2500 3.69 kPa=  Δp ch 5500 5.90 kPa= Δp ch 8500 9.72 kPa=
Δp ch 3000 3.85 kPa=  Δp ch 6000 6.50 kPa= Δp ch 9000 10.50 kPa=
Δp ch 3500 4.10 kPa=  Δp ch 6500 7.05 kPa= Δp ch 9500 11.25 kPa=
Δp ch 4000 4.44 kPa=  Δp ch 7000 7.62 kPa= Δp ch10000 12.12 kPa=
Δp ch 4500 4.87 kPa=  Δp ch 7500 8.25 kPa=
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
3
4
5
6
7
8
9
10
11
12
13
Δp ch in
kPa
nin
min
1−
Obr. 2.10  Průběh tlakových ztrát v chladiči v závislosti na otáčkách motoru 
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2.3.9 Stanovení teoretického potřebného tlaku za kompresorem 
 
 
 
 
 
2.4 Výpočet skutečných parametrů kompresoru 
2.4.1 Volba regulovaného plnicího tlaku za kompresorem 
 
 Volba regulovaného plnicího tlaku je závislá na požadovaném točivém momentu 
motoru. Tato hodnota má zásadní vliv na velikost spalovacích tlaků (zatížení motoru) a  
na průběh točivého momentu motoru. Změna plnicího tlaku kompresoru je umožněna 
použitím regulace turbodmychadla. Já jsem se jako regulované plnicí tlaky rozhodl zvolit 
ty ideální.  A to proto, že daný motor bude 1-válec s velkým obsahem a jeho sání bude 
trvat jen asi 1/4 otáčky klikové hřídele. To povede k velkým hmotnostním tokům, a proto  
bude v sání vřazen tlakový zásobník vzduchu (Air box). 
 
 
 
Výpočet skutečného plnicího tlaku: 
  
 Hodnota skutečného plnicího tlaku v sání je hodnota tlaku za kompresorem zmenšená 
o  ztráty v chladiči vzduchu. 
 
 
 
 
 
 
 
p2K.potr in
p1z.max in
Δp chin+= (2.16) 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
100
120
140
160
180
200
p2K.potr in
kPa
nin
min
1−
Obr. 2.11  Průběh teoretického potřebného tlaku za kompresorem v závislosti  
na otáčkách motoru 
p2Kreg in
p2K.potr in
=
(2.17) 
ppl in
p2Kreg in
Δp chin−=  (2.18) 
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Tlak vzduchu na konci sání: 
 Protože nejsou uvažovány žádné ztráty proudění v potrubí ani kolem sacích ventilů, je 
tlak vzduchu na konci sání roven tlaku plnicímu. 
 
 
Vypočtené průběhy jednotlivých tlaků: 
 
 
2.4.2 Tlakové ztráty v sacím traktu 
 Pro výpočet jsem použil filtrační vložku typu L1F (od firmy MANN + HUMMEL 
s.r.o. Přibyslavice), protože byla tato data dostupná. Jak již bylo zmíněno, u chladiče 
vzduchu je to univerzální výpočet a v případě realizace mohou být dosažena data 
použitého vzduchového filtru.  
 
Odpor  vzduchového filtru: 
 
 
 
 
p1zin
ppl in
=  
(2.19) 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
110
120
130
140
150
160
170
180
190
p2Kreg in
kPa
ppl in
kPa
nin
min
1−
Obr. 2.12  Průběh regulovaného plnicího tlaku a skutečného plnicího tlaku  
(tlak na konci sání je stejný) v závislosti na otáčkách motoru 
Δp s2000 0.650 kPa=  Δp s5000 2.900 kPa= Δp s8000 7.100 kPa=
Δp s2500 0.950 kPa=  Δp s5500 3.550 kPa= Δp s8500 7.900 kPa=
Δp s3000 1.300 kPa=  Δp s6000 4.100 kPa= Δp s9000 8.500 kPa=
Δp s3500 1.625 kPa=  Δp s6500 4.900 kPa= Δp s9500 9.200 kPa=
Δp s4000 2.150 kPa=  Δp s7000 5.65 kPa= Δp s10000 9.800 kPa=
Δp s4500 2.525 kPa=  Δp s7500 6.250 kPa=
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2.4.3 Stanovení  tlaku před kompresorem 
 Tlak vzduchu před kompresorem bude atmosférický tlak snížený o ztráty  
ve vzduchovém filtru. 
 
 
 (2.20) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 2.14  Průběh tlaku před kompresorem v závislosti na otáčkách motoru 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
Δp sin
kPa
nin
min
1−
 
Obr. 2.13  Průběh ztrát ve filtru v závislosti na otáčkách motoru 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
88
90
92
94
96
98
p0Kin
kPa
nin
min
1−
p0Kin
pokolí Δp sin−=
Vysoké učení technické v Brně  Jméno Příjmení  
Fakulta strojního inženýrství   Bc. Daniel Hájek  
Brno, 2010   - 37 -  
DIPLOMOVÁ PRÁCE
2.4.4 Stlačení v kompresoru 
Skutečné stlačení v kompresoru : 
 
 
 
2.5 Volba parametrů kompresoru 
Pro dané stlačení vzduchu je prozatím přibližně zvolen kompresor Garrett GT1241. 
 
2.5.1 Isoentropická účinnost kompresoru 
 Isoentropická účinnost kompresoru je určena z charakteristiky zvoleného kompresoru. 
Tyto hodnoty jsou nejdříve předběžně zvoleny. Dále se provede výpočet a pro dané 
hodnoty budou účinnosti znovu dosazeny. 
 
 
 
ΠKin
p2Kreg in
p0Kin
=  
2 10
3× 3.6 103× 5.2 103× 6.8 103× 8.4 103× 1 104×
1.2
1.3
1.4
1.5
1.6
1.7
1.8
1.9
2
2.1
2.2
ΠKin
Mtmax Pemax
nin
min
1−
Obr. 2.15  Průběh stlačení vzduchu v závislosti na otáčkách motoru 
(2.21) 
η isK 2000 0.60=  η isK 5000 0.72= η isK 8000 0.72=  
η isK 2500 0.60=  η isK 5500 0.76= η isK 8500 0.72=  
η isK 3000 0.65=  η isK 6000 0.76= η isK 9000 0.70=  
η isK 3500 0.65=  η isK 6500 0.76= η isK 9500 0.70=  
η isK 4000 0.65=  η isK 7000 0.76= η isK 10000 0.68=  
η isK 4500 0.70=  η isK 7500 0.76=
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2.6 Výpočet parametrů plnicího vzduchu 
2.6.1 Výpočet teploty nasátého vzduchu před kompresorem 
 Teplota vzduchu před kompresorem je okolní teplota vzduchu, která je zvýšená 
ohřátím vzduchu při průchodu sacím traktem a sacím filtrem. 
 
 (2.22)
  
2.6.2 Požadovaná teplota vzduchu za chladičem 
 Hodnoty teplot vzduchu za chladičem jsou voleny s přihlédnutím k tomu, že chladič 
vzduchu je používán pro motor Audi 1.8 a je tudíž předimenzován. Jako teplota okolí byla 
zvolena teplota pro naše klimatické pásmo tj. tokolí = 25°C. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
0.6
0.65
0.7
0.75
0.8
ηisKin
nin
min
1−
Obr. 2.16  Průběh isoentropické účinnosti kompresoru v závislosti na otáčkách 
motoru 
Zvolené hodnoty teplot: 
tpl2000
65 Cels=
tpl8000
57 Cels=
tpl in
tpl2000
tpl2000
tpl8000
−
8000 2000−( ) min 1−
nin 2000 min
1−−⎛⎝ ⎞⎠−=  
Přepočet na absolutní teplotu: 
Tpl in
tpl in
273.15+( ) K= (2.23) 
T0K tokolí 273.15+( ) K ΔT s+ 308.15K==
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2.6.3 Teplota vzduchu za kompresorem (před chladičem) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Pro výpočet teploty za kompresorem je použit vztah pro adiabatický resp. polytropický děj.   
Výpočet exponentu polytropy: npol in
1
1
κ 1−
κ
1
ηisKin
−
=  
Teplota za kompresorem: T2K in T0K ΠKin( )
npol in
1−
npol in=  
Vypočtené průběhy jednotlivých teplot a exponentu polytropy: 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
310
320
330
340
350
360
370
380
390
400
410
T2Kin
K
Tpl in
K
Mtmax Pemax
nin
min
1−
Obr. 2.17  Průběh teploty za kompresorem a za chladičem v závislosti  
na otáčkách motoru 
[4]   (2.24) 
(2.25) 
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2.6.4 Změna teploty nasávaného vzduchu v chladiči 
 
 
 
 
2.6.5 Hustota plnicího vzduchu 
 
 
 
 
ΔT chlad in T2K in Tpl in−=  (2.26) 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
20
30
40
50
60
70
80
ΔT chlad in
K
nin
min
1−
Obr. 2.18  Průběh změny teploty nasávaného vzduchu v chladiči v závislosti  
na otáčkách motoru 
ρplnení in
ppl in
r Tpl in
=  
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
1.1
1.2
1.3
1.4
1.5
1.6
1.7
1.8
1.9
ρplnení in
kg m
3−
nin
min
1−
 
Obr. 2.19  Průběh hustoty plnicího vzduchu v závislosti na otáčkách motoru 
(2.27) 
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2.7 Výpočet parametrů pracovní látky 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2.7.1 Teoretické molární množství vzduchu připadající na 1 kg paliva 
 
 
2.7.2 Součinitel přebytku vzduchu 
 Pro návrhový výpočet jsem zvolil lineární průběh. A to spíše do lehce bohatší směsi  
(s rostoucími otáčkami bude lambda klesat). Protože se jedná o motor pro sportovní 
použití, nejsou emise tak důležité. Stejně bude motor nakonec laděn na brzdě pro co 
nevětší výkon, a to se hodnota lambda může dostat až pod hodnotu 0,9. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Poznámka: U motorů pro silniční dopravu se používá lambda regulace a to na lambda 
poměr 1 nebo jeho blízké okolí +-0,01. To je kvůli správné funkci oxidačně redukčního 
katalyzátoru. To znamená, že při použití výpočtu pro běžný osobní automobil by mohla být 
zvolena hodnota lambda konstantní a to např. hodnoty 1 nebo lépe 0,99, protože bohatší 
směs snižuje teplotu výfukových plynů, což má příznivý vliv na životnost turbodmychadla. 
 
 
 
Použité palivo BA - 95N 
Molární složení použitého paliva dle výrobce Benzina a.s.: 
C 0.855
kmol
kg
=  H 0.1416 kmol
kg
=  
S 0.0004
kmol
kg
=  O 0.003 kmol
kg
=  
C H+ S+ O+ 1 kmol
kg
=  
(2.28) MLt
1
0.21
C
12
H
4
+ S
32
+ O
32
−⎛⎜⎝
⎞⎟⎠=  MLt 0.507
kmol
kg
=  
Molární hmotnost uhlovodíkových paliv: μp 114 kgkmol=    (2.29) 
Volba součinitele přebytku vzduchu: 
λz2000 0.97=  
λz8000 0.92=  
λzin λz2000
λz2000 λz8000−
8000 2000−( ) min 1−
nin 2000 min
1−−⎛⎝ ⎞⎠−=  
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2.7.3 Skutečné molární množství vzduchu připadající na 1 kg paliva 
 
 
 
 
 
 
 
 
2.8 Výpočet teploty směsi na konci plnění válce 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2.8.1 Teplota zbytkových výfukových plynů 
 Zvolil jsem lineární průběh a to proto, že tyto teploty zbytkových plynů jsou značně 
proměnlivé a jejich zjištění by vyžadovalo experimentální měření. 
 
M1in
λzin MLt
1
μp
+=  
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
0.45
0.475
0.5
0.525
0.55
M1in
kmol kg
1−
nin
min
1−
Obr. 2.20  Molární množství vzduchu připadající na 1 kg paliva v závislosti  
na otáčkách motoru 
Zdánlivá molární hmotnost vzduchu: Mvzd 28.97
kg
kmol
=  
Teoretický směšovací poměr: 
σt Mvzd MLt=  σt 14.701=  
(2.30) 
(2.31) 
Měrná tepelná kapacita vzduchu: 
cp.vz
κ
κ 1− r=  cp.vz 1.0115
kJ
kg K
=  
Měrná tepelná kapacita spalin:  
cp.sp
n1
n1 1−
r´=  cp.sp 1.130143 kJkg K=  
Součinitel znečištění spalovacího prostoru od reziduálních plynů: φ rez 1=  
(2.32) 
(2.33) 
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2.8.2 Předpokládaný tlak zbytkových plynů 
 Zvolil jsem stejně jako u teplot zbytkových plynů lineární průběh, který je 
předpokládaný pro tento výpočet z výše uvedených důvodů. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2.8.3 Ohřátí směsi o stěny válce 
 Vzhledem  k tomu, že přesně matematicky stanovit průběh přestupu tepla ze stěn válce 
do směsi je velmi komplikované, je opět volen lineární průběh přestupu tepla. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
2.8.4 Koeficient reziduálních (zbytkových) plynů 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Zvolené hodnoty : Tpr 2000 1100 K=
Tpr 5000
1200 K=
Tpr in
Tpr 2000
Tpr 5000
Tpr 2000
−
5000 2000−( ) min 1−
nin 2000 min
1−−⎛⎝ ⎞⎠+=  
Zvolené hodnoty : prez 2000 130 kPa=
prez 5000
175 kPa=
prezin
prez2000
prez5000
prez2000
−
5000 2000−( ) min 1−
nin 2000 min
1−−⎛⎝ ⎞⎠+=  
Zvolené hodnoty : ΔT 1z2000 10 K=
ΔT 1z5000 15 K=
ΔT 1zin ΔT 1z2000
ΔT 1z5000 ΔT 1z2000−
5000 2000−( ) min 1−
nin 2000 min
1−−⎛⎝ ⎞⎠+=  
 Vztah získán úpravami základního vztahu pro součinitel reziduálních výfukových 
plynů γr = Mr/M1.    
γ rin
Tpl in
ΔT 1zin+
Tpr in
prezin
φ rez
εz ppl in prezin−
=  (2.34) 
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2.8.5 Teplota směsi na konci plnění válce bez odvodu tepla potřebného k 
odpaření paliva 
 
 
 
 
2.8.6 Plnicí účinnost 
 
 Vyjadřuje poměr mezi skutečně nasátým množstvím směsi (je zmenšena o objem 
vyexpandovaných reziduálních plynů během sacího zdvihu) a teoreticky nasátým 
množstvím směsi. Tato plnící účinnost je brána vůči ideálnímu přeplňovanému motoru, 
proto se její hodnota bude pohybovat pod 100%. V případě srovnání s atmosférickým 
motorem tato hodnota může přesahovat i 140%. 
 
 
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
0.03
0.0375
0.045
0.0525
0.06
γ rin
nin
min
1−
 
Obr. 2.21  Koeficient reziduálních plynů v závislosti na otáčkách motoru 
T1z.teor in
Tpl in
ΔT 1zin+ γ rin Tpr in
cp.vz
cp.sp
+
1 γ rin+
=  
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
350
362.5
375
387.5
400
T1z.teor in
K
nin
min
1−
(2.35) 
Obr. 2.22  Průběh teploty směsi na konci plnění válce bez odvodu tepla v závislosti 
na otáčkách motoru 
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2.8.7 Teoretická měrná efektivní spotřeba paliva 
 
Teoretická měrná efektivní spotřeba je vypočtena ze zadaného průběhu točivého momentu. 
 
 
 
 
Spotřeba paliva na jeden termodynamický cyklus:   
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 2.24  Průběh teoretické měrné efektivní spotřeby paliva v závislosti na otáčkách motoru 
ηplin
εz
εz 1−
Tpl in
T1z.teor in
1 γ rin( )+⎡⎣ ⎤⎦
p1z( )in
ppl in
=  
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
85
88
91
94
97
100
ηpl in
%
nin
min
1−
Obr. 2.23  Průběh plnicí účinnosti v závislosti na otáčkách motoru 
(2.36) 
mpalin
ηplin
ρplnení in
σt pe.teor in λzin
=  (2.37) 
Mp1.1c in
mpal in
Pe.teor in
τ
nv nin
=  (2.38) 
2 10
3× 3.6 10 3× 5.2 10 3× 6.8 10 3× 8.4 10 3× 1 10 4×
230
248
266
284
302
320
m pal in
g kW
1−
hod
1−
Mtmax Pemax
n in
min
1−
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2.8.8 Specifická efektivní spotřeba vzduchu 
 
 
2.8.9 Spalovací hmotnostní tok vzduchu motorem 
 
 
 
 
 
 
2.9 Volba kompresoru 
 Pro zvolení vhodného kompresoru je potřeba znát charakteristiku potřebného stlačení 
(viz. kapitola 2.4.4) v kompresoru v závislosti na redukovaném hmotnostním toku. Tyto 
body je potřeba vynést do kompresorové charakteristiky a posoudit vhodnost daného 
turbodmychadla. 
 
 
2.9.1 Redukovaný hmotnostní tok vzduchu kompresorem 
  
 Je to hmotnostní tok vzduchu motorem redukovaný k referenční teplotě 298 K a tlaku 
100 kPa. 
m z´in
VH ηplin ρplnení in=  (2.39) 
mzin
m z´in
nin
nv
τ=  
2 10
3× 3 103× 4 103× 5 103× 6 103× 7 103× 8 103× 9 103× 1 104×
0.013
0.027
0.04
0.053
0.067
0.08
mzin
kg
s
nin
min
1−
Obr. 2.25  Spalovací hmotnostní tok vzduchu motorem v závislosti na otáčkách motoru 
(2.40) 
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2.9.2 Výsledné hodnoty pro návrh kompresoru 
 
 Tato závislost je stěžejní pro volbu vhodného kompresoru a celého turbodmychadla.  
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Obr. 2.26  Redukovaný hmotnostní tok vzduchu kompresorem v závislosti  
na otáčkách motoru 
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Obr. 2.27  Závislost stlačení v kompresoru na redukovaném hmotnostním toku 
kompresorem 
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2.9.3 Volba vhodného turbodmychadla promítnutím výsledné 
charakteristiky do vybraných  kompresorových charakteristik 
 
  V tomto bodě bude provedena volba turbodmychadla promítnutím výsledné 
charakteristiky (při plně otevřené škrticí klapce) z bodu 2.9.2 do kompresorových 
charakteristik. Pro porovnání jsem vybral turbodmychadla od společnosti Honeywell 
Turbo technologies. Turbodmychadla od této společnosti jsem vybral proto, že je 
partnerem Formule SAE a její produkty jsou vhodné a na internetu jsou dostupné základní 
charakteristiky turbodmychadel. Jako turbodmychadla pro porovnání jsem vybral dvě a to 
z nejmenších řad GT12 a GT15: 
 
Turbodmychadlo GT 1241 (obr. 2.28) : 
- kompresor 50 Trim, 0,33 A/R, 
- turbína 72 Trim, 0,43 A/R, 
- určeno pro objemy motoru 0,4 - 1,2 l a výkony 50 - 130 koní, 
- chlazeno vodou i olejem. 
 
Turbodmychadlo GT 1548 (obr. 2.29): 
- kompresor 60 Trim, 0,48 A/R, 
- turbína 72 Trim, 0,35 A/R, 
- určeno pro objemy motoru 1 - 1,6 l a výkony 100 - 160 koní, 
- chlazeno pouze olejem. 
 
Obě turbodmychadla jsou vybavena interním systémem odpouštění výfukových plynů  
za turbínu, který je řízen pomocí mechanicko - pneumatického ventilu.  
 
Posouzení vhodnosti vybraných turbodmychadel: 
 
GT 1241 
 U tohoto turbodmychadla leží všechny vypočtené body z návrhového výpočtu uvnitř 
kompresorové charakteristiky (obr. 2.28). Isoentropická účinnost neklesá v rozmezí otáček  
3500 - 10 000 min-1 pod 68%. Body od otáček 3000 min-1 leží v dostatečné vzdálenosti od 
meze pumpování a od otáček  5500 min-1 leží dokonce za mezí maximálních účinností, což 
znamená, že ani při částečných zatíženích motoru (pokles hmotnostního toku vzduchu 
motorem) by nemělo dojít k nestabilnímu chodu turbodmychadla (pumpování). Toto 
turbodmychadlo je podle návrhového výpočtu vhodné pro široký rozsah pracovních 
režimů, proto jsem se rozhodl ho zvolit. 
 
GT 1548 
 U tohoto turbodmychadla leží body pro otáčky 2000 - 4000 min-1 za mezí pumpování 
nebo v jejím blízkém okolí, zbytek bodů leží již uvnitř kompresorové charakteristiky (obr. 
2.29). Oproti předchozímu turbodmychadlu leží body v oblasti menší isoentropické 
účinnosti jejíž maximum je 72% (u GT 1241 leží mnoho bodů v oblasti 76%). Body až od 
otáček 5000 min-1 leží v dostatečné vzdálenosti od meze pumpování. Žádný návrhový bod 
neleží za mezí max. účinnosti, což znamená, že  při částečných zatíženích motoru (pokles 
hmotnostního toku vzduchu motorem) by mohlo dojít k nestabilnímu chodu 
turbodmychadla (pumpování). Toto turbodmychadlo není zcela nevhodné.Je vhodné jen 
pro použití ve vysokých otáčkách přibližně od 6000 min-1, což pro danou aplikaci 
nevyhovuje.  
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Obr. 2.28  Závislost stlačení v kompresoru na redukovaném hmotnostním toku 
kompresorem promítnutá do charakteristiky kompresoru GT 1241 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 2.29  Závislost stlačení v kompresoru na redukovaném hmotnostním toku 
kompresorem promítnutá do charakteristiky kompresoru GT 1548 
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3. Výpočtový model přeplňovaného motoru 
 
 Při vytváření modelu jsem se rozhodl použít program pro simulaci motorů.  
Mezi nejznámější programy patří GT Power (od společnosti Gamma Technologies), Wave 
(od společnosti Ricardo) a Lotus Engine Simulation (od společnosti Lotus Engineering 
Software). Pro svou práci jsem si vybral program Lotus Engine. Mezi hlavní výhody 
tohoto programu patří rozsáhlá databáze (hodnot, charakteristik, modelů hoření, atd.), 
dobře zpracovaná nápověda (obsahuje teorii k jednotlivým blokům, doporučené hodnoty  
pro jednotlivé aplikace, vzorce, se kterými pracuje, atd.), možnost verze zdarma  
pro jednoválcové motory a manuál volně dostupný na internetu.    
 
3.1 Základní popis programu Lotus Engine Simulation 
 Lotus Engine Simulation (dále jen LES) je produktem britské společnosti Lotus 
Engineering Software. Tento program je společným dílem programátorů a zkušených 
konstruktérů motorů automobilky Lotus. Jedná se o 0-D (přístup jen  k jednotlivým částem 
motoru jako např. válec, turbína, kompresor, atd.) a 1-D (pro dynamické modelování 
potrubí pomocí metody konečných objemů, kdy každé potrubí je rozděleno na několik 
částí) simulační program. Tento program slouží pro simulaci motorů a předpověď 
parametrů. Tento program může být použit: 
-     pro plné nebo částečné zatížení motoru při přechodových nebo ustálených stavech, 
- pro analýzu přestupů tepla a hoření, 
- pro určení dynamického chování plynu v potrubí motoru, 
- pro simulaci přeplňování (kompresor, turbodmychadlo). 
 
Balíček Lotus Engineering softwaru obsahuje: 
a) Simulační program - LES 
b) Podpůrné aplikace:  
 
Engine concept tool - slouží k vytvoření realistického modelu s minimálními požadavky  
na vstupní data. Pomocí zabudovaných rovnic spočítá počáteční hodnoty délek, potrubí a 
časování ventilů, přičemž rovnice jsou ověřené, což předchází zadávání nesmyslných 
hodnot. Dále nabízí varianty uspořádání sání a výfuku, po jejich zvolení už lze 
vygenerovat kompletní model. 
 
Friction estimator tool - tento modul slouží pro výpočet středního ztrátového tlaku. Tento 
střední ztrátový tlak počítá na základě zvoleného modelu tření (H.B. Moss, Chen and Flyn, 
Honda, Mod. Honda, atd.) a do tohoto modelu tření vstupují parametry jako vrtání, zdvih, 
počet válců, otáčky, průměry a délky ložisek, typ ventilového rozvodu, olej a jeho teplota. 
 
Combustion analysis tool - slouží pro analýzu procesu spalování motoru. Tuto analýzu 
provádí z naměřeného indikátorového diagramu. Z toho se získají např. data uvolňování 
tepla, které jsou důležité pro parametry Viebeho funkce. 
 
Port flow analysis tool - modul slouží pro analýzu průtoku v sedlech ventilů. Určuje 
charakteristiku závislosti průtočného koeficientu v závislosti na L/D (aktuální zdvih  
ku průřezu ventilu).  
 
Lotus concept valve train - modul pro návrh a optimalizaci vačkových mechanizmů. 
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Obr. 3.1  Jednotlivé moduly ( zleva concept tool, fiction estimator, combustion analysis) 
 
 
3.1.1 Struktura programu LES 
 Skládá se ze tří základních částí viz obr. 3.2.  
 
 
Obr. 3.2  Základní schéma struktury LES 
 
a) Preprocesor 
 Slouží převážně pro vytvoření modelu. Model se vytváří pomocí jednotlivých bloků, 
které jsou umístěny v knihově šablon jednotlivých částí motoru (válec, ventil, atd.).  
Po vybrání potřebného bloku je velmi důležité správně zadat jeho vlastnosti (geometrické 
rozměry, termomechanické parametry, atd.). Dalším důležitým krokem je správné 
vzájemné propojení jednotlivých bloků. Nakonec je nutné nastavit testovací podmínky 
jako jsou rozsahy otáček, teploty a tlaky na straně sání a výfuku, směšovací poměr, třecí 
model atd.   
 
Základní parametry nutné pro tvorbu modelu: 
- typ motoru (2-D, 4-D), palivo (benzín, nafta, atd.), 
- vrtání, zdvih, kompresní poměr a délka ojnice, 
- průměry ventilů a časování, 
- průtočné charakteristiky výfukových a sacích kanálů, 
- průměry a délky výfukového a sacího potrubí, 
- v případě přeplňování je nutné zadat charakteristiky turbíny a kompresoru, 
- charakteristiky uvolňování tepla při spalování, 
- poměr množství vzduchu ku palivu, 
- teploty a tlaky v sání a ve výfuku. 
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Obr. 3.3  Prostředí preprocesoru LES 
 
b) Řešič 
 Slouží k numerickému řešení pomocí vnitřních algoritmů. Do řešiče vstupují 
parametry z jednotlivých bloků modelu a řeší problém pro zadané testovací podmínky. 
Systém řešení je iterační a to tak, že na počátku vstoupí do výpočtu počáteční hodnoty. 
Provede se numerické řešení a výsledky se dosadí do dalšího iteračního kroku. To se 
opakuje dokud nedojde k ustálení parametrů (v programu se zadává, kolik cyklů má řešič 
pro daný zátěžný stav vykonat a množství po sobě jdoucích konvergujících cyklů pro 
ukončení výpočtu). Pak je řešení ukončeno a přechází se na další zátěžný stav, dokud 
nejsou všechny vyřešeny. 
 
c) Postprocesor 
Slouží k zobrazování vypočtených veličin. Má dvě základní formy: 
 
- Forma grafu (viz. obr. 3.4 vlevo) 
 Zobrazuje výsledky ve formě charakteristik veličin (jejich středních hodnot za cyklus) 
závislých na otáčkách. V menu je možno navolit, jaké veličiny chceme zobrazovat. 
Dokonce je zde možno načíst i dva balíčky výsledků a pak můžeme např. vyhodnotit 
optimálnější variantu. 
- Forma modelu (viz. obr. 3.4 vpravo) 
 Pomocí lupy (soft.) můžeme sledovat průběh dané veličiny v daném místě modelu  
(např. pulsace v jednotlivých místech sacího potrubí). Slouží pro zobrazení detailnějších 
výsledků než v předchozí formě. 
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Obr. 3.4  Prostředí postprocesoru LES 
 
d) Optimizer/parametrizer 
 
 Je to funkce LES, která slučuje body a-c pro optimalizační úlohy.  
Skládá se ze dvou částí: 
  
Optimizer 
 Jedná se o automatickou parametrickou optimalizaci. Optimalizace může být  
1-parametrická, 2-parametrická až n-parametrická (až 10 parametrů je možné měnit 
současně). Optimalizované parametry jsou voleny (volí se maximum, minimum a přírůstek 
dané hodnoty) uživatelem. Při výpočtu se realizují všechny možné kombinace a výsledky 
jsou obodovány vůči referenčním hodnotám. Z toho je dobře vidět, jak která změna ovlivní 
výsledek. Výsledky jsou zobrazeny buď jako křivky (obr. 3.5 vlevo), nebo jako konturové 
grafy (obr. 3.5 vpravo). Je to náročnější na výpočtový čas, ale názornější. 
 
Parametrizer 
 Pracuje podobně jako optimizer s tím, že má zabudovaný nástroj pro nalezení 
nejoptimálnějšího výsledku, aniž by počítal všechny možnosti. 
 
    
Obr. 3.5  Výsledky zobrazené v optimizéru LES 
 
3.2 Model atmosférické verze motoru 
 Model atmosférické verze jsem sestrojil pro možnost ověření základních výkonových 
parametrů motoru. Z tohoto modelu bude zřejmé, jestli se výsledné hodnoty budou 
přibližovat známým nebo obvyklým parametrům pro krosové jednoválce. Tento základ 
bude částečně použit pro konstrukci přeplňované verze modelu. Bohužel při jednání 
s firmou VM Motor došlo ke komplikacím z jejich strany a dodání motoru se neustále 
zdržuje, proto jsem byl nucen některé základní rozměry odměřit z řezu motoru Praga 
610CD (z tohoto motoru vychází konstrukce firmy VM Motor, vrtání a zdvih mají stejný). 
Ohledně termomechanických parametrů využiji knihovny a nápovědy LES. 
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Obr. 3.6  Základní parametry zadané do modelu LES 
 
3.2.1 Zadávání základních parametrů do bloků modelu 
 
1. Blok válce 
V tomto bloku je třeba prvně zadat geometrické parametry vrtání (95 
mm), zdvih (86 mm), délka ojnice (130 mm), přesazení pístního čepu 
(0 mm), kompresní poměr (13) a úhel zapálení  (pro víceválcové 
motory pro 1-válec je tato hodnota rovna 0). Dále je potřeba zadat 
termomechanické parametry. Jako první se zadává model hoření 
(vyjadřuje množství shořelé směsi v závislosti na úhlu otočení klikové 
hřídele). Zde jsem zvolil Viebeho model hoření s parametry A = 10  
a M = 2 (doporučené hodnoty). Dále se nastavují modely přestupu tepla a ty se zadávají  
ve třech krocích: 
a) Volba modelu přestupu tepla a to uzavřeného (uzavřené ventily) i otevřeného 
(výměny náplně) cyklu. Pro obě tyto varianty jsem vybral Woshniho modely 
s předdefinovanými hodnotami.  
b) Zadání povrchů ploch pro přestup tepla. Tyto hodnoty se zadávají poměrově 
k vrtání. Takže plochu hlavy válce ku vrtání jsem zadal jako 1,1 a plochu pístu     
ku vrtání jsem zadal jako 1,05. Potom se zadává volná délka mezi pístem a hlavou, 
tuto hodnotu jsem zvolil jako 2 mm. Nakonec se určuje počet segmentů, na které se 
zdvih rozdělí, a tuto hodnotu jsem zadal jako 20.  
c) A jako poslední část související s přestupem tepla se zadávají materiály 
jednotlivých části, teplota chladiva, přestup tepla ze stěn do chladiva a jako 
poslední tloušťky stěn. V tomto kroku jsem pouze zvolil materiály jednotlivých 
částí a to materiál hlavy a pístu z hliníkové slitiny a válec z litiny. Zbývající 
hodnoty jsem zvolil jako předdefinované. 
 
Nakonec jsem zadával hodnotu proplachování a tu jsem zvolil jako ideální. Tímto krokem 
jsem skončil zadávání tohoto bloku, ale nejsou to poslední parametry, které se mohou 
zadat. Dále se mohou zadat ještě parametry (hmotnosti a momenty setrvačnosti) pro řešení 
přechodových stavů. Já budu řešit pouze ustálené stavy. 
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2. Bloky ventilů 
Ventily se dělí na sací (modrá barva) a výfukové (žlutá barva). U sacích 
ventilů se zadává úhel otevření před horní (TDC) úvratí (0°) a úhel zavření 
po spodní (BDC) úvrati (40°). U výfukových ventilů se zadává úhel 
otevření před spodní (BDC) úvratí (18°) a úhel zavření po horní (TDC) 
úvrati (0°). Dále se zadává maximální zdvih ventilu a ten jsem zvolil  
pro sací i výfukový 10 mm. A jako poslední parametr se volí zdvihová 
křivka a tu jsem zvolil z předdefinovaných - a to rychlou polynomickou  
pro výfukové i sací ventily. Na obr. 3.7 je časovací diagram, který jsem zvolil, protože 
jsem neměl přístup k časování motoru. Toto časování je voleno s ohledem na přeplňování, 
takže jsem zvolil nulové překrytí ventilů. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 3.7  Zvolený časovací diagram do modelu LES 
 
3. Bloky ventilových sedel/kanálů 
Dělí se stejně jako ventily na sací a výfukové. Zadává se počet ventilů 
v kanálu (1), průměr ventilového sedla (sací 40 mm a výfukové 35 mm) a 
jako poslední se zadává průtočná charakteristika. Tato charakteristika je 
závislost průtočného koeficientu na poměru L/D (aktuální zdvih ku průměru 
ventilu). Tuto charakteristiku jsem opět zvolil jako jednu 
z předdefinovaných. Zvolil jsem tu nejvýhodnější charakteristiku (Good 
port), protože se jedná o sportovní motor. 
 
4. Bloky spojovacích potrubí    
 
Další nezbytnou součástí modelu jsou spojovací potrubí a to různých délek a průřezů. 
Prvním parametrem zadávaným u potrubí je celková délka, dále následuje počet průřezů 
(může tvořit různě tvarované válcové tvary a zadává se hodnota průměru a vzdálenost 
tohoto průřezu od počátku), pak následuje hodnota počátečního a koncového průřezu.  
Poté následuje počet dílů, na které je potrubí rozděleno pro výpočet. Já používám 
automatické rozdělení, které je dostatečné. Dále následují parametry spojené s přestupem 
tepla a to tloušťka stěny, typ chlazení (v hlavě motoru vodou a vně motoru vzduchem), 
materiál potrubí (sací je většinou z hliníku a výfukové z oceli nebo litiny) a nakonec faktor 
tření a ten používám opět předdefinovaný. 
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5. Blok škrticí klapky      
 
Škrticí klapku jsem umístil na konec sacího potrubí. Typ klapky jsem zvolil jako 
jednoduchou plochu s fixním koeficientem průtoku. Jako minimální  plochu při plně 
otevřené klapce jsem zvolil tak, aby odpovídala hodnotě průměru 50 mm. 
 
6. Bloky hranic modelu 
Těmito bloky musí být model ohraničen a dávají se jako poslední blok sání a 
výfuku. Sací hranice bloku je charakterizována okolními podmínkami 
(teplotou a tlakem) pro jednotlivé otáčky testu. Výfuková hranice je 
charakterizována hodnotou tlaku pro jednotlivé otáčky testu. Tento tlak je 
vyšší než atmosférický a v modelu znázorňuje protitlak ve výfukovém 
potrubí (např. od tlumiče výfuku).  
 
7. Blok paliva a přípravy směsi 
Tento blok je v modelu vždy přítomen. Volí se v něm dva parametry - příprava 
směsi (v našem případě karburátor) a typ paliva, kde jsem zvolil 
předdefinovaný benzín. 
 
Po zadání všech výše uvedených parametrů a jejich vhodném propojení je výsledkem 
model viz. obr. 3.8. 
 
Obr. 3.8  Model atmosférického motoru v LES (1 - znázorňuje sací část po hlavu válce; 2 - 
znázorňuje ventily, sedla a část sacího potrubí v hlavě válce; 3 - válec; 4 - znázorňuje 
ventily, sedla a část výfukového potrubí v hlavě válce; 5 - znázorňuje zbytek výfuku ) 
 
3.2.2 Zadání testovacích podmínek 
 
1. Jako první se zadává počet testovacích bodů (9) a jejich otáčky (2000 - 10000 min-1). 
2. Dále se zadává tzv. tepelná fáze (heat - phase). Její hodnota určuje ve stupních 
natočeních klikové hřídele vzhledem k horní úvrati okamžik, kdy je spáleno 50% paliva. 
Použiji předdefinované hodnoty. 
3. Potom se zadává tzv. doba hoření (heat - period). Ta je vyjádřena dobou, kdy je spáleno 
10 - 90 % paliva ve stupních natočení klikové hřídele vzhledem k horní úvrati. 
4. Pak se nastavují parametry ohledně paliva a to efektivita hoření (1) a poměr vzduchu  
ku palivu, kde volím směs trochu bohatší, takže na 1 kg paliva připadne 14,45 kg  
(místo 14,7 kg což je stechiometrický poměr) vzduchu. 
5. Zadání okrajových podmínek: zde se zadává vlhkost vzduchu a parametry na sací a 
výfukové straně (tyto podmínky jdou zadat i v bloku hranice modelu). Takže na sací straně 
volím teplotu 20°C a tlak 0,1 MPa a na výfukové straně volím teplotu rovněž 20°C a tlak 
0,13 MPa. 
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6. Volba třecího modelu: já použiji model H.B. Moss, který je velmi podobný 
modifikovanému modelu Honda (ten jsem použil pro návrh). 
7. Definice řešení: zde jsem definoval počet cyklů (10) pro jednotlivý zátěžový stav a 
počet potřebných konvergujících cyklů (4). 
8. A jako poslední se definuje, jaká data se mají uchovat pro vykreslení . Zde jsem použil 
předdefinovaného výběru. 
 
Před spuštěním výpočtu je ještě třeba spustit kontrolu modelu (viz. obr. 3.3). Jestliže není 
zjištěn žádný problém, může se spustit řešič. 
 
3.2.3 Výsledky 
 Řešení proběhlo v pořádku a všechny testovací body konvergovaly. Pro vykreslení 
výsledků jsem se rozhodl použít jednoduší formy postprocesoru a to pouze grafické 
vyjádření výsledných veličin, což je pro tento případ dostačující.  
 
 
Obr. 3.9  Výsledky řešení atmosférického modelu (hnědá - výkonová křivka, modrá - 
momentová křivka, zelená - střední efektivní tlak, červená - měrná efektivní spotřeba) 
 
Z výsledků vyplývá, že motor má velmi plochou křivku točivého momentu, kde moment 
neklesá pod hranici 50 Nm až do otáček 8000 min-1 a jeho maximum je 57 Nm při 
otáčkách 6000 min-1. Bohužel jediný porovnávací údaj, který je k dispozici, je hodnota 
výkonu VM 610F a to je 43,5 kW při otáčkách 9000 min-1. Můj model dosahuje při těchto 
otáčkách pouze 42,5 kW.  Vzhledem k velkému momentu od nejnižších otáček, který tyto 
motory mívají, a přibližně stejnému výkonu se jedná o poměrně dobré přiblížení výsledků, 
a proto bude tento model použit jako základ pro tvorbu přeplňované verze. 
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3.3 Model přeplňovaného motoru 
 Při vytváření tohoto modelu bude použit základní model (použity budou viz obr. 3.8 
části 3, 4 a 5, které představují základ motoru a to válec a hlavu válců). Hlavní změny 
v modelu budou představovat další tři bloky a to blok turbodmychadla, chladiče stlačeného 
vzduchu a objemy.  
 
3.3.1 Zadávání základních parametrů do nových bloků modelu 
 
1. Blok turbodmychadla 
 
To je blok turbodmychadla spolu s přidanými 
objemy. Objemy znázorňují spirální statory a 
volné prostory na výstupu z turbíny a na vstupu 
do kompresoru. Protože turbodmychadlo není 
k dispozici, nechávám objemům základní 
vlastnosti (všechny o objemu 1 l a povrchovou 
teplotu objemů kompresoru 20°C a 
turbínových objemů 100°C). Dále je nutno 
zadat zvlášť parametry pro kompresor a turbínu. 
 
Kompresor 
 Zadává se průměr vstupu do kompresoru (46 mm), průměr výstupu z kompresoru (36 
mm), mechanická účinnost (95% s ohledem na valivá ložiska) a převodový poměr vůči 
turbíně (1). Dále se zadává moment setrvačnosti kompresorového kola. Hodnotu mi 
pomohl zjistit můj vedoucí diplomové práce - ing. Svída. Vzal ji z podobného kola, které 
kreslil. Zjištěná hodnota je 1,93e-6 kg.m2. Nejdůležitější je zadání kompresorové 
charakteristiky (důležité jsou i hodnoty referenčního tlaku a teploty, na které jsou 
korigované hodnoty hmotnostního toku).  
 
    
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 3.10  Převedené kompresorové mapy GT 1241 do LES 
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Zadávané hodnoty musí být korigovány podle SAE Standardu J1826. Na kompresorové 
charakteristice (v příloze) jsou psány referenční hodnoty při měření a to teplota 298 K a 
tlak 100 kPa (uveden v mm rtuťového sloupce) a u hodnoty hmotnostního průtoku je 
napsáno, že je korigovaná. Proto předpokládám, že hodnoty jsou korigované podle SAE 
J1826. Jinak samotné zadávání charakteristik je docela zdlouhavé kvůli velkému počtu 
bodů. Prvně jsem zkusil zadat jen body z charakteristiky v příloze. Je to 6 křivek 
konstantních otáček a každá křivka je zadána 7 body (body jsou charakterizovány 
poměrem tlaků, hmotnostním tokem a isoentropickou účinností). Výsledkem toho je 
charakteristika na obr. 3.10 vlevo. Tato charakteristika se mi nezdála úplně nejvhodnější, 
protože oblasti konstantních účinnosti moc nesouhlasí. Proto jsem se rozhodl zadat 
charakteristiku pomocí více bodů. Počet bodů na křivce konstantní rychlosti jsem zvolil   
na 14, protože to je počet křížení křivky konstantních otáček (v tomto případě jde o křivku      
s otáčkami 200 000 min-1) s křivkami  konstantních účinností. U ostatních charakteristik 
rychlostí, kde již nebylo potřeba tolika bodů, jsem umístil přebytečné body v blízkosti 
prvního zadávaného bodu dané křivky otáček. Výsledkem toho je charakteristika na obr. 
3.10 vpravo, která už lépe odpovídá charakteristice viz. obr 2.28. 
 
Turbína 
 Zadává se průměr vstupu do turbíny (30 mm), průměr výstupu z turbíny (40 mm), 
mechanická účinnost (95%, protože jsou použita valivá ložiska). Dále se zadává moment 
setrvačnosti turbínového kola. Hodnotu mi pomohl zjistit vedoucí mé diplomové práce 
podobně jako u kompresorového kola. Zjištěná hodnota je 2,650e-6 kg.m2. A nakonec se 
opět zadává turbínová charakteristika. Zde je opět důležité, aby byly hodnoty korigovány 
podle SEA J1826. 
Trurbínová charakteristika GT1241
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 Obr. 3.11 Turbínová charakteristika GT 1241 
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Na turbínové charakteristice (v příloze) jsou psány referenční hodnoty při měření a to 
teplota 519 K a tlak 101 kPa (tam je uveden v palcích rtuťového sloupce). U hodnoty 
hmotnostního průtoku je napsáno, že je korigovaná. Proto opět předpokládám, že hodnoty 
jsou korigované podle SAE. Zde se nezadávají hodnoty otáček, ale jejich poměrné číslo. 
Toto poměrné číslo se rovná hodnotě otáček (viz popisky u obr. 3.11) podělené 
odmocninou z teploty (v našem případě 519 K). Pro každé poměrné číslo vzniká křivka, 
jejíž body jsou charakterizovány poměrem tlaků, hmotnostním tokem a danou účinností 
(viz ob. 3.11). Po zadání této charakteristiky je blok turbíny zadán úplně. 
 
2. Blok chladiče stlačeného vzduchu            
 
 Tento blok se zadává charakteristikou závislosti hmotnostní toku na účinnosti, teplotě 
chladícího média a tlakové ztrátě. Protože tuto charakteristiku neznám, použiji 
předdefinovanou. 
 
3. Blok objemu              
 
 Tento blok jsem přidal do sacího traktu mezi chladič plnicího vzduchu a sací potrubí. 
Tento blok slouží jako zásobník tlakového vzduchu tzv. airbox. Jeho základní parametrem 
je objem a to o hodnotě 3 l, další parametry (plochu a součinitel přestupu tepla) jsem 
nezadával. 
 
4. Spojovací blok virtual link     
 
 Slouží k propojení bloků. Není rozdělen na segmenty (jako potrubí), tudíž toto spojení 
slouží k přímému propojení bez výpočtu jevů v potrubí. Toto spojení jsem volil            
mezi objemem na výstupu z kompresoru a chladičem. Dále ještě mezi chladičem a 
objemem v sání (airbox). Toto spojení jsem volil proto, že LES nepočítá pulsace v těchto 
blocích a propojení chladiče pomocí klasického potrubí ani neumožňuje. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 3.12 Model přeplňovaného motoru v LES 
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3.3.2 Úpravy atmosférického základu a testovacích podmínek 
Úpravy na modelu: 
 Základní úpravy byly provedeny na válci, sacím a výfukovém potrubí. U válce byl 
snížen kompresní poměr z 13 na 9,5, protože jinak by to vedlo k vysokým spalovacím 
tlakům. Sací potrubí (mezi objemem a potrubím v hlavě válců) bylo prodlouženo na 200 
mm. Výfukové potrubí je řešeno pouze k turbíně a jeho délku jsem zvolil 150 mm.            
U tohoto potrubí je žádoucí, aby bylo co nejkratší kvůli odvodu tepla do okolí, což snižuje 
energii přivedenou k turbíně. A jako poslední byl změněn typ palivového sytému             
na vstřikování. 
 
Úpravy testovacích podmínek modelu: 
 Zde proběhla zásadní úprava - a to v definování řešení, kde jsem musel mnohonásobně 
zvětšit maximální počet cyklů, které mohou proběhnout,  a to až na 70. Počet 
konvergujících cyklů jsem nechal na 4. Jako poslední jsem změnil okrajovou podmínku  
na výfukové straně, kde jsem zadal protitlak 0,11 MPa, protože zbytek protitlaku na motor 
bude vytvářet model turbodmychadla. 
 
3.3.3 Výsledky 
 Řešení proběhlo v pořádku a všechny zátěžné stavy konvergovaly. Výpočet už byl 
mnohem časově náročnější (asi 10x) a maximální počet cyklů potřebných ke konvergenci 
se dostal na hodnotu 63. Pro vykreslení výsledků jsem se rozhodl použít opět grafy, ale 
protože už byl model přeplňován a bylo potřeba vykreslit více veličin, použil jsem grafy 2. 
Z výsledků (obr. 3.13 a 3.14) jasně vyplývá, že bude potřeba regulovat plnicí tlak a to 
hlavně kvůli velkému nárůstu spalovacího tlaku až na max. hodnotu 13,8 MPa. Tento 
spalovací tlak je neúměrně vysoký už od otáček 4 000 min-1. Dále je z výsledků  patrné, 
jak spolu jednotlivé veličiny souvisí (např. nejvyšší plnicí tlak = maximální moment a taky 
spalovací tlaky). Tyto výsledky by v reálném provozu nešly dosáhnout hlavně kvůli hranici 
detonačního spalování. LES tuto hranici neurčuje, protože podle mě by to bylo velmi 
složité, a proto se spoléhá na zkušenosti uživatelů. 
 
Obr. 3.13  Výsledky řešení přeplňovaného modelu (hnědá - výkonová křivka, modrá - 
momentová křivka, zelená - střední efektivní tlak, červená - měrná efektivní spotřeba) 
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Obr. 3.14  Výsledky řešení přeplňovaného modelu (hnědá - křivka tlaku za kompresorem, 
modrá - křivka max. spalovacích tlaků, zelená - plnicí účinnost, červená - otáčky komp.) 
 
3.3.4 Spolupráce motoru s turbodmychadlem 
  
Obr. 3.15  Výsledky zobrazeny v kompresorové mapě 
 
 V předchozím bodu výsledků jsou zobrazeny pouze jednotlivé hodnoty. V této části je  
zobrazena spolupráce motoru a turbodmychadla. Pro zobrazení této spolupráce jsem se 
rozhodl použít zakreslení výsledných hmotnostních toků v závislosti na poměrech tlaků  
do kompresorové charakteristiky zvoleného turbodmychadla. Turbínu, která pohání 
kompresor, jsem se rozhodl nechat pouze na programu LES. Vykreslené hmotnostní toky a 
poměry tlaků na obr. 3.15 jsou střední hodnoty během celého cyklu. Na obr. 3.16 jsou 
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zobrazeny průběhy těchto veličin během cyklu při otáčkách 3 000 min-1. Je vidět, že LES 
počítá  s pumpováním, protože dochází k obracení hmotnostního toku. 
  
 
 
Obr. 3.16  Výsledky při 3000 min-1 během jednoho cyklu zobrazeny v postprocesoru LES 
 
Z charakteristiky (obr. 3.15 ) jasně vyplývá, že bude potřeba regulovat jak plnicí tlak  
při nízkých otáčkách (2 000 - 3 000 min-1), kde se výsledky pohybují za mezí pumpování 
nebo přímo na ní, tak i při vysokých otáčkách (6 000 - 10 000 min-1), kde dochází 
k obrovskému nárůstu tlaku a překračování max. otáček turbodmychadla.  
 
3.4 Model přeplňovaného motoru s regulací plnicího tlaku 
 V programu LES se pro regulace používá obtokový ventil. Obtokový ventil je 
nahrazen škrticí klapkou, kterou ovládá akční člen. Tento akční člen zpracovává hodnoty 
ze senzoru a vyhodnocuje velikost otevření škrticí klapky. Tato regulace bude sloužit  
pro nastavení velikosti hodnoty plnicího tlaku za kompresorem. Pro realizaci obtokového 
ventilu máme dvě základní řešení. 
 
1.) Omezení maximálního plnicího tlaku 
 Toto řešení bude pouze omezovat maximální plnicí tlak a to na námi určenou hodnotu. 
Bude se jednat o jednoduchý mechanicko-pneumatický obtokový ventil, který bude řízen 
plnicím tlakem. Volím průměr ovládacího ventilu na hodnotu 35 mm. Jestliže budu chtít, 
aby se ventil začal otevírat při plnicím tlaku 0,17 MPa, tak potřebná síla F1 držící ventil 
zavřený se bude rovnat: 
 
NmmPaSpF 164])[4/035.0.].([170000. 221 === π .   (3.1) 
 
Dále volím tlak 0,19 MPa, při kterém bude obtokový ventil plně otevřen. A maximální 
zdvih z (mezi otevřením a uzavřením) obtokového ventilu volím 10 mm, pak potřebná 
tuhost pružiny kp ovládacího ventilu bude: 
 
mN
m
mmPa
z
Fk p /1925][01,0
])[4/035.0.].()[170000190000( 22 =−=Δ= π .  (3.2) 
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Teď zvolím průtočnou plochu obtokového ventilu na hodnotu 500 mm2, což přibližně 
odpovídá ekvivalentnímu průměru 25 mm. Dalším předpokladem bude lineární průběh 
otvírání, což znamená, že při zdvihu 0 mm bude průtočná plocha také nulová a při zdvihu 
10 mm bude průtočná plocha otevřena na plnou hodnotu 500 mm2. Lineární rovnice pro 
určení průtočné plochy p_p z aktuálního zdvihu za bude: 
 
]/[50000].[][_ 22 mmmmzmmpp a= , (3.3) 
   
kde aktuální zdvih za bude dán: 
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kde pa je aktuální hodnota plnicího tlaku. Rovnici pro zjištění okamžité průtočné plochy 
obtokového ventilu dostanu tak, že rovnici 3.4 dosadím do 3.3 a dostanu rovnici 3.5: 
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Realizace v LES 
Základem je přidat blok škrticí 
klapky a propojit ho pomocí virtual 
linku s objemem  před a za 
turbínou (viz. obr. 3.17). Dále je 
nutné u škrticí klapky (obtokového 
ventilu) a objemu za kompresorem 
zviditelnit připojení pro senzory a 
akční členy (v jejich vlastnostech 
položka Harness visability). Teď 
z knihovny  senzorů a akčních 
členů  vyberu položky a zapojím 
viz. obr. 3.17. U senzoru nastavím 
snímanou veličinu jako tlak v Pa a 
u akčního členu nastavím jako 
ovládanou veličinu průtočnou 
plochu škrticí klapky. 
Obr. 3.17  Schéma zapojení 
 
Definování akčního členu 
Poté je potřeba zadat naši rovnici do řídícího členu. To realizuji tak, že kliknu na akční 
člen a pomocí ikony na hlavním panelu ho otevřu a sestavím bloky viz. obr. 3.18. 
 
 
Obr. 3.18  Schéma zapojení akčního členu 
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Pak už stačí zadat rovnici 
3.5 do funkce akčního 
členu viz. obr. 3.19.  
Nakonec stačí už jen zadat 
parametry do limity. 
Limitní hodnoty jsem 
nastavil jako 0 (zavřený 
obtokový ventil) a 500 
(plně otevřený ventil).  
 
 
 
 
 
 
Obr. 3.19  Zadání rovnice do akčního členu 
 
2.) Nastavení libovolného plnicího tlaku pro dané otáčky motoru 
 Toto řešení vychází z předchozího. V tomto případě dochází k porovnání chtěného 
tlaku s tím, který je v sání. Z toho plyne potřeba snímat dvě veličiny a to otáčky (protože 
pro jednotlivé otáčky budou dány chtěné plnicí tlaky) a tlak za kompresorem. Tento systém 
se bude řídit podle vzorce určujícího průtočnou plochu: 
 
][_.
][
][][][_ 2max21
2 mmpp
PaF
PaFPaFmmpp ⎟⎟⎠
⎞⎜⎜⎝
⎛
Δ
−= ,     (3.6) 
 
kde: 
p_p - průtočná plocha, 
F1 - tlak za kompresorem, 
F2 - tlak, při kterém se začne otvírat obtokový ventil, 
FΔ - rozdíl tlaku mezi otvíracím tlakem a tlakem plného otevření obtokového ventilu, 
p_pmax - průtočná plocha při plně otevřeném obtokovém ventilu, 
 
pak rovnice pro můj případ je: 
 
][500.
10000
][][][_ 2212 mmPaFPaFmmpp ⎟⎠
⎞⎜⎝
⎛ −= .     (3.7) 
 
Hodnota rozdílu tlaků 0,01 MPa mezi uzavřeným a plně otevřeným ventilem se nemusí 
zdát dobrá, ale v simulacích se mi to osvědčilo.   
 
Realizace v LES 
 Tento druhý způsob je pro mě výhodnější, protože ve svém modelu budu potřebovat 
regulovat tlak jak ve spodních tak i ve vysokých otáčkách, což mi toto řešení umožní.  
 Základem opět jako v předchozím případě je přidat blok škrticí klapky a propojit ho 
pomocí virtual linku s objemem před a za turbínou (viz. obr. 3.20). Dále je nutné u bloku 
škrticí klapky (obtokového ventilu), válce (pro snímání otáček) a objemu za kompresorem 
Vysoké učení technické v Brně  Jméno Příjmení  
Fakulta strojního inženýrství   Bc. Daniel Hájek  
Brno, 2010   - 66 -  
DIPLOMOVÁ PRÁCE
zviditelnit připojení pro senzory a akční členy (v jejich vlastnostech položka Harness 
visability). Teď z knihovny  senzorů a akčních členů  vyberu položky a zapojím je  
viz. obr. 3.20. U senzoru nastavím snímanou veličinu jako tlak v Pa u druhého nastavím 
snímanou veličinu v otáčkách a u akčního členu nastavím jako ovládanou veličinu 
průtočnou plochu škrticí klapky. 
 
Obr. 3.20  Model přeplňovaného motoru s regulací plnicího tlaku v LES 
 
Definování akčního členu 
Poté je potřeba zadat naši rovnici do řídícího členu. To realizuji tak, že kliknu na akční 
člen a pomocí ikony na hlavním panelu ho otevřu a sestavím bloky viz. obr. 3.21. 
 
 
Obr. 3.21  Schéma zapojení akčního členu 
 
V 1D table jsou hodnoty otevíracích tlaků pro dané otáčky. Ve funkci je zadána rovnice 
řízení 3.7. 
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3.4.1 Volba plnicích tlaků 
 Při volbě plnicích tlaků jsem vycházel z výsledků pro model bez regulace. Pro volbu 
plnicího tlaku při nižších otáčkách jsem vycházel z obr. 3.15, kde je vidět, že při otáčkách 
2000 a 3000 min-1 jsou body za hranicí pumpování, proto jsem se rozhodl zde omezit 
plnicí tlak. Pro otáčky 2000 min-1 jsem se rozhodl pro hodnotu 0,11 MPa a pro otáčky 
3000 min-1 jsem zvolil hodnotu 0,13 MPa. Další hodnoty už ležely za mezí pumpování, 
takže pro volbu hodnoty plnicího tlaku jsem využil charakteristiku na obr. 3.14. Na této 
charakteristice je vidět závislost max. spalovacích tlaků a hodnoty plnicích tlaků, při 
kterých byly dosaženy. V této charakteristice jsem hledal hodnotu plnicího tlaku pro max. 
spalovací tlak blízký 9 MPa. Optimální hodnotu plnicího tlaku jsem našel u otáček 4000 
min-1 a to 0,17 MPa. Pro první zjištění hodnot těchto plnicích tlaků jsem se rozhodl zvolit 
pro rozmezí otáček 4000 - 10000 min-1 konstantní průběh tlaku a to na hodnotu 0,17 MPa. 
 
Obr. 3.22  Závislost plnicích tlaků na otáčkách zadaných do akčního členu 
 
3.4.2 Výsledky pro dané plnicí tlaky 
 
Obr. 3.23  Výsledky řešení přeplňovaného modelu s reg. (hnědá - výkonová křivka, modrá - 
momentová křivka, zelená - střední efektivní tlak, červená - měrná efektivní spotřeba) 
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Obr. 3.24  Výsledky řešení přeplňovaného modelu s regulací (hnědá - křivka tlaku  
za kompresorem, modrá - křivka max. spalovacích tlaků, zelená - plnicí účinnost, červená - 
otáčky kompresoru) 
 
V grafech jsou pro každou veličinu dvě křivky, přičemž křivka zobrazená jako plná 
znázorňuje výsledky pro regulovaný model a čárkovaná pro model bez regulace.  
Toto zobrazení jsem volil pro názornost a možnost porovnání. 
 
Krouticí moment 
 Průběh krouticího momentu má téměř konstantní charakter v oblasti otáček 4000 - 
8000 min-1, kdy se jeho hodnoty pohybují v rozmezí 86 - 92 Nm. Maximum momentu je 
92 Nm při otáčkách 6000 min-1. V dolní oblasti otáček je moment nižší, protože jsem snížil 
plnicí tlaky kvůli nestabilnímu chodu kompresoru. Přesto je hodnota minimálního 
momentu 60 Nm při otáčkách 2000 min-1. Úbytek momentu ve vyšších otáčkách a to při 
9000 a 10000 min-1 bych přisoudil časování ventilů. Usuzuji tak proto, že plnicí tlak je 
stále stejný a u atmosférického modelu i u modelu bez regulace docházelo k podobnému 
poklesu v těchto otáčkách. Tento průběh krouticího momentu mi připadá jako optimální 
hlavně s ohledem na maximální spalovací tlaky, které nepřesahují 9,4 MPa, což je hodnota  
pod hodnotou, na které jsem se domluvil s vedoucím mé diplomové práce. 
 
Plnicí tlak 
 Z průběhu plnicího tlaku usuzuji, že zvolená regulace je účinná, protože hodnoty tlaků 
za kompresorem se téměř shodují s nastavenými - viz charakteristika na obr. 3.22.  
Maximální odchylka je při 0,006 MPa při otáčkách 2000 min-1 a to podle mě proto, že při 
těchto otáčkách aby došlo k tak velkému omezení tlaku, musí být ventil skoro maximálně 
otevřen. V oblasti téměř konstantního momentu je maximální hodnota odchylky jen  
0,001 MPa, což je podle mě dobrý výsledek. 
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3.4.3 Spolupráce motoru s turbodmychadlem pro dané plnicí tlaky 
 
 Zde můžeme opět vidět výsledky promítnuté do kompresorové mapy. Z obr 3.25 je 
jasně vidět, jak plnicí tlak poklesnul na regulovanou hodnotu a s tímto tlakem poklesly i 
hodnoty hmotnostního toku. Je patrné, že body pro otáčky 2000 a 3000 min-1 stále leží 
v nestabilní oblasti, ale při nižších tlacích, což je podle mě lepší. Jinak všechny ostatní 
body leží ve stabilní oblasti a protínají pásma vysokých účinností v rozmezí 68 - 76%.  
 
 
Obr. 3.25  Výsledky promítnuté do kompresorové charakteristiky 
 
3.4.4 Průtočná plocha obtokového ventilu 
 Protože daný průběh krouticího momentu mi připadá optimální, rozhodl jsem se určit  
průtočné plochy obtokového ventilu pro jednotlivé otáčky. Zde jsem vycházel z hodnot, 
které jsem snímal z obtokového ventilu. Tyto hodnoty ale nebyly zcela ustáleny, proto 
jsem použil optimizér pro jejich doladění. Výsledkem je charakteristika viz. obr. 3.26. 
Na charakteristice je dobře vidět oblast velkého otevření pro režimy otáček 2000 a 3000 
min-1 a pak následná regulace na konstantní tlak pro další otáčky.  
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Obr. 3.26 Závislost otevření obtokového ventilu na otáčkách  
 
 
3.5 Model přeplňovaného motoru s restriktorem  
 Jak již bylo zmíněno v úvodu, motor musí být dle předpisů formule SAE vybaven 
restriktorem, který je umístěn mezi škrticí klapkou a turbodmychadlem. Restriktor jsem se 
rozhodl modelovat jako Lavalovu trysku. Ta se skládá ze dvou částí - trysky (konvergentní 
část) a difuzoru (divergentní část). V trysce se zužuje průřez dS<0 a pokud budeme 
uvažovat izoentropické proudění a rychlost nižší než rychlost zvuku, bude se rychlost 
média zvyšovat dw>0 a tlak klesat pd<0. V druhé části (difuzoru) probíhají tyto změny 
naopak. 
 
Obr. 3.27 Změny v trysce a difuzoru 
 
Tyto vlastnosti jsou odvozeny z následujících rovnic : 
 
- rovnice kontinuity        0=++
w
dw
S
dSd
ρ
ρ , (3.8) 
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kde   ρ - hustota media [kg/m3], 
  S - průřez [m2], 
 w - rychlost proudění [m/s], 
 
- rovnice energetická           0. =+ dwwdi . (3.9) 
 
Úpravou těchto dvou rovnice se získá následující rovnice, která popisuje chování média 
v Lavalově trysce : 
 
)1.(
.
2
2 Mw
dp
S
dS −= ρ , (3.10) 
 
kde M je Machovo číslo, které vyjadřuje poměr rychlosti proudění ku rychlosti zvuku 
v daném prostředí. 
 
- rychlost zvuku v prostředí      Tra ..κ= , (3.11) 
 
- Machovo číslo   
a
wM = . 
 
Proudění v konvergentní částí – základní vzorce 
 
Rychlost v  trysce se vypočítá podle vzorce : 
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Maximální rychlost v ústí trysky je dána kritickým 
tlakovým poměrem β. A ten se spočítá podle 
vzorce: 
 
Obr. 3.28 Proudění plynu tryskou 
  . (3.13) 
 
 
Hmotnostní tok je vyjádřen z rovnice kontinuity a po úpravách dostaneme 
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3.5.1 Výpočet parametrů restriktoru 
 
Údaje pro výpočet restriktoru: 
 
- atmosférický tlak p0 = 100 000 Pa 
- okolní teplota T0 = 298 K 
- Poissonova konstanta κ  = 1,4 
- plynová konstanta vzduchu r  = 287 J.kg-1.K-1 
- nejužší průřez restriktoru S = 0,000314 m2 
 
Budu přepokládat, že bude dosaženo kritického tlakového poměru: 
 
 
  , 
  
 
potom bude rychlost proudění rovna: 
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Nyní potřebujeme znát hodnotu měrného objemu v nejužším místě, kterou spočítáme: 
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Nyní už můžeme určit maximální hmotnostní tok restriktorem: 
 
s
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v
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1
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3.5.2 Model restriktoru v LES 
 Jako model Lavalovy trysky jsem zvolil dvě kuželové potrubí viz. obr. 3.29. Jsou to 
dva stejné kužele o délce 120 mm a průměr se zužuje z 46 mm na 20 mm.   
 
Obr. 3.29 Model restriktoru v LES 
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Začlenění v modelu: 
 
1.) Prvně jsem dal restriktor přímo mezi objem na vstupu do kompresoru a škrticí klapku. 
Tato cesta se ale ukázala jako chybná, protože jakékoli obrácení hmotnostního toku 
v kompresoru vlivem pumpování mělo za následek obrácení hmotnostního toku 
v restriktoru a kolaps výpočtu nebo jeho nekonvergenci. Toto řešení fungovalo pouze  
pro spektrum otáček 7000 - 10 000 min-1 a délka celého výpočtu trvala kolem 16 hod. 
 
2.) Když jsem neuspěl s první variantou, pustil jsem se do druhé. V té jsem umístil 
restriktor dál za kompresorem, což jsem realizoval spojovacím potrubím o délce 500 mm 
a ještě jsem před restriktor přidal objem (o objemu 1 l). Od tohoto řešení jsem si sliboval 
zmírnění pulsací. Řešení opět trvalo asi 10 hod., ale už zkonvergovalo ve více bodech. To 
mě přimělo k poslední úpravě - a to ke změně velikosti rozdělení elementů potrubí 
restriktoru. Předdefinovaná délka 10 mm mi přišla dlouhá, a tak jsem ji změnil na 4 mm. 
Takže každá část restriktoru se skládala z 30 objemů. Poté jsem spustil výpočet, který trval 
8,5 hod. Při tomto řešení zkonvergovaly všechny otáčkové režimy až na režim otáček 2000 
min-1. To oproti první variantě považuji za úspěch, i když výpočtový čas je opravdu 
dlouhý. Oproti modelu s regulací je to 8x delší čas. 
 
 
Obr. 3.30 Začlenění restriktoru v LES (varianta 2) 
 
3.5.3 Výsledky řešení modelu s restriktorem v LES 
 Do grafů jsem promítnul hodnoty modelu s restriktorem (plné čáry) a bez restriktoru 
(čárkované čáry). Z obr. 3.31 je vidět, jak křivka krouticího momentu kopíruje s určitým 
odstupem křivku modelu bez restriktoru až do otáček 7000 min-1. Od této hodnoty se 
začíná více vzdalovat. To pravděpodobně znamená, že bylo dosaženo maximálního 
hmotnostního toku restriktorem. Ale i přes použití restriktoru dosahuje motor velmi 
dobrých parametrů, což mě překvapilo. Maximální moment klesl s 92 Nm na 90 Nm při 
otáčkách 6000 min-1. U ostatních bodů klesnul více, ale přesto neklesá v rozmezí otáček 
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4000 - 8000 min-1  pod hodnotu 77 Nm, což je dobré. Maximální hodnota výkonu klesla 
z 72 kW na 64 kW při otáčkách 8000 min-1. 
 
Obr. 3.31  Výsledky řešení přeplňovaného modelu s regulací a restriktorem (hnědá - 
výkonová křivka, modrá - momentová křivka, zelená - střední efektivní tlak, červená - 
měrná efektivní spotřeba) 
 
 
Obr. 3.32  Výsledky řešení přeplňovaného modelu s regulací a restriktorem (hnědá - křivka 
tlaku za kompresorem, modrá - křivka max. spalovacích tlaků, zelená - plnicí účinnost, 
červená - otáčky kompresoru) 
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Ověření funkce restriktoru 
 
 Hodnoty do tohoto grafu jsem získal v postprocesoru LES a jsou to hodnoty 
hmotnostních toků (střední hodnoty během cyklu) přímo v nejužším místě restriktoru. Je 
vidět, jak hmotnostní tok lineárně roste až k hranici otáček 7000 min-1, kde se blíží svému 
maximu a od otáček 8000 min-1 je již konstantní na své maximální hodnotě. To vysvětluje 
větší pokles krouticího momentu od otáček 7000 min-1. Jinak při srovnání výsledků v bodě 
3.5.1 a těch z modelu musím říct, že model funguje dobře. Hodnota maximálního 
vypočteného hmotnostního toku je 0,0742 kg/s a hodnota změřená na modelu je 0,0758 
kg/s, což je podle mě dobrý výsledek. 
 
 
 
Obr. 3.33  Výsledky hmotnostního toku vzduchu restriktorem 
 
 
3.5.4 Spolupráce motoru s kompresorem 
  
 Do kompresorové charakteristiky jsem nezakreslil hodnotu pro otáčky 2000 min-1, 
protože její výpočet nekonvergoval. Jak je z charakteristiky patrné, došlo použitím 
restriktoru k poklesu poměru tlaků z hodnoty 1,7 (bez resriktoru) na 1,65. Dále mě 
překvapil nárůst poměru tlaků v oblasti otáček 8000 - 10 000 min-1 na hodnotu 2,05. Při 
pohledu na obr. 3.32 je vidět, že hodnoty plnicích tlaků klesají. Jelikož se jedná o poměr 
tlaků za a před kompresorem, musí být za kompresorem podtlak. Tuto skutečnost jsem si 
ověřil v postptrocesoru LES, kde jsem zjistil hodnotu tlaku 75 kPa při otáčkách 10 000  
min-1. Z toho vyplývá, že při omezení hmotnostního toku restriktorem na jeho maximální 
hodnotu 0,0758 kg/s dojde k poklesu tlaku za kompresorem.   
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Obr. 3.34  Výsledky promítnuté do kompresorové charakteristiky 
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4. Závěr 
 
 Na základě návrhového výpočtu jsem pro přeplňování jednoválcového zážehového 
motoru vybral turbodmychadlo GT1241 - 756068 - 1 vyráběné firmou Honeywell Turbo 
technologies. 
 Při tvorbě výpočtového modelu jsem nejprve sestrojil model atmosférické verze.  
Po ověření jeho funkčnosti a výsledků jsem z jeho základu vytvořil přeplňovaný model  
bez regulace. Výsledky modelu bez regulace (vysoké plnicí tlaky až 0,26 MPa a velké 
otáčky turbodmychadla až 240 000 min-1) ukázaly na nutnost regulace. Jako způsob 
regulace jsem zvolil odpouštění výfukových plynů za turbínu. Při volbě regulovaného 
plnicího tlaku jsem vycházel z obr. 3.14 a 3.15. Na obr. 3.14 je vykreslen průběh plnicích a 
tlaků a maximálních spalovacích tlaků. Zde jsem si našel, jakému plnicímu tlaku odpovídá 
spalovací tlak okolo 9 MPa. Toto místo jsem našel pro otáčky 4000 min-1 a plnící tlak 0,17 
MPa. Na obr. 3.15 je zobrazena spolupráce motoru s turbodmychadlem a je zde vidět, že 
body pro otáčky 2000 a 3000 min-1 leží za mezí pumpování. Proto jsem se rozhodl pro 
rozmezí otáček 2000 a 3000 min-1 snížit plnicí tlaky na hodnotu 0,11 a 0,13 MPa.            
Pro rozmezí otáček 4000 - 10 000 min-1 jsem volil hodnotu konstantního tlaku 0,17 MPa. 
Výsledkem toho byla téměř hladká křivka krouticího momentu (rozmezí 86 - 92 Nm) 
v oblasti otáček 4000 - 8000 min-1 dále pak moment zvolna klesal. Maximálního momentu 
92 Nm bylo dosaženo při otáčkách 6000 min-1 a maximálního výkonu 72 kW bylo 
dosaženo při otáčkách 8000 min-1, přičemž hodnoty maximálních spalovacích tlaků 
nepřekročily hodnotu 9,5 MPa. Maximum 9,4 MPa bylo dosaženo při otáčkách 7000 min-1, 
jinak se hodnoty pohybovaly kolem 9 MPa. Dále jsem sestrojil závislost průtočné plochy 
obtokového ventilu pro jednotlivé otáčky. Z této charakteristiky je patrné, že kdyby nebylo 
potřeba omezení plnicího tlaku při nízkých otáčkách, došlo by k prvnímu zásahu regulace 
až při otáčkách 4000 min-1. Z hlediska tepelného namáhání turbíny dosahuje max. teplota 
hodnoty 915°C při otáčkách 10 000 min-1. Vzhledem k tomu, že se jedná o motor           
pro závodní použití, kde není kladen důraz na velkou životnost, je tato hodnota přípustná. 
 Dále jsem sestrojil model s restriktorem v sání. Tento restriktor jsem modeloval jako 
Lavalovu trysku. Krouticí moment klesnul v rozmezí otáček 3000 - 7000 min-1 jen 
nepatrně a v rozmezí otáček 4000 - 7000 min-1 neklesá jeho hodnota pod 80 Nm. Jeho 
maximum je 90 Nm při otáčkách 6000 min-1 a maximum výkonu je 64 kW při otáčkách 
7000 a 8000 min-1. Pro rozmezí otáček 8000, 9000 a 10 000 min-1 už je znát velký pokles 
krouticího momentu, protože hmotnostní tok vzduchu se dostal na svou maximální 
hodnotu 0,0758 kg/s. Ale i přesto si myslím, že se s restriktorem podařilo v simulaci 
dosáhnou dobrých parametrů. 
 Z výsledných bodů v kompresorové charakteristice vyplývá, že navržené 
turbodmychadlo je pro danou aplikaci vhodné. Sice body pro otáčky 2000 a 3000 min-1 
leží na mezi pumpování nebo za ní, ale ostatní body již leží bezpečně za touto hranicí. 
Jelikož se jedná o motor pro sportovní použití, nebude se v nízkých otáčkách využívat. 
Ovšem kdyby se jednalo o motor pro silniční vozidlo, kde je vyžadován maximální 
moment již od nejnižších otáček, muselo by se zvolit nějaké jiné turbodmychadlo od jiného 
výrobce, protože firma Honeywell Turbo technologies menší turbodmychadlo ve své 
nabídce nemá. 
 Závěrem mohu konstatovat, že i přes některé volené parametry se z výsledků dá 
posoudit vhodnost zvoleného turbodmychadla a výkonové parametry, které můžeme 
očekávat.  
 Všechny body zadání diplomové práce jsou splněny. 
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6. Seznam použitých symbolů a jednotek 
 
cp.sp [J/kg.K] Měrná tepelná kapacita spalin 
cp.vz [J/kg.K] Měrná tepelná kapacita vzduchu 
in [-] Hodnota otáček 
m´z [kg] Specifická efektivní spotřeba vzduchu při jednom 
zdvihu jednoho válce 
m1 [-] Tvarový součinitel motoru 
me [kg/W.s] Skutečná měrná efektivní spotřeba paliva  
mK [kg/s] Hmotnostní tok vzduchu kompresorem 
mKred [kg/s] Redukovaný hmotnostní tok vzduchu kompresorem 
mpal [kg/W.s] Teoretická měrná efektivní spotřeba paliva 
mz [kg/s] Hmotnostní tok vzduchu motorem 
n1 [-] Exponent polytropy při kompresi 
n2 [-] Exponent polytropy při expanzi 
nin [min-1] Otáčky motoru 
nMtmax [min-1] Otáčky maximálního točivého momentu motoru 
nPemax [min-1] Otáčky maximálního výkonu motoru 
npol [-] Exponent polytropy při stlačování vzduchu v 
kompresoru 
nv [-] Počet válců motoru 
p0K [Pa] Tlak před kompresorem 
p1z [Pa] Skutečný tlak na konci sání 
p1z.max [Pa] Teoretický maximální tlak na počátku komprese 
p2K [Pa] Tlak za kompresorem 
p2K.potr [Pa] Potřebný plnicí tlak za kompresorem 
p2Kreg [Pa] Regulovaný plnicí tlak za kompresorem 
pe.teor [Pa] Teoretický efektivní tlak 
piv [Pa] Výpočtový střední indikovaný tlak motoru 
pokolí [Pa] Atmosférický tlak (tlak okolí) 
ppl [Pa] Skutečný plnicí tlak (před sacím ventilem) 
prez [Pa] Předpokládaný tlak zbytkových plynů 
r [J/kg.K] Plynová konstanta vzduchu 
r´ [J/kg.K] Plynová konstanta spalin 
rk [mm] Rameno kliky klikového hřídele 
tokolí [°C] Atmosférická teplota (teplota okolního vzduchu) 
tpl [°C] Požadovaná teplota nasávaného vzduchu za 
mezichladičem 
C [mol/kg] Molární množství uhlíku v použitém palivu 
D [m,mm] Vrtání (průměr) válce 
H [mol/kg] Molární množství vodíku v použitém palivu 
HisK [J/kg] Isoentropický spád kompresoru 
Hm [mm] Zdvih motoru 
Hu [J/kg] Výhřevnost paliva 
Loj [m,mm] Délka ojnice 
M1 [mol/kg] Skutečné molární množství vzduchu připadající na 
jeden kg paliva 
MP [kg/s] Hmotnostní spotřeba paliva 
Mp1.1c [kg] Spotřeba paliva na jeden pracovní cyklus motoru 
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Mt [Nm] Skutečný točivý moment motoru 
Mt.po [Nm] Požadovaný točivý moment motoru 
Mvzd [kg/mol] Zdánlivá molární hmotnost vzduchu 
O [mol/kg] Molární množství kyslíku v použitém palivu 
Pe.teor [kW] Požadovaný teoretický efektivní výkon motoru  
Sp [m2] Plocha pístu 
Ssp [m2] Plocha stěny hlavy válce 
T1z [K] Teplota na konci sání 
T1z.teor [K] Teplota směsi na konci plnění válce motoru 
T2K [K] Teplota nasávaného vzduchu za kompresorem 
T0K [K] Teplota nasátého vzduchu před kompresorem 
Tpl [K] Požadovaná teplota nasávaného vzduchu za chladičem 
Vc [m3] Kompresní objem jednoho válce 
Vcmot [m3] Celkový objem celého motoru 
VH [m3] Zdvihový objem jednoho válce 
VM [m3] Celkový objem jednoho válce 
Vmot [m3] Zdvihový objem celého motoru 
γr [-] Koeficient reziduálních (zbytkových) plynů 
δ [-] Celková pružnost motoru 
δMt [-] Momentová pružnost motoru 
δn [-] Otáčková pružnost motoru 
εz [-] Kompresní poměr motoru 
ηisK [-] Isoentropická účinnost kompresoru 
ηm [-] Mechanická účinnost motoru 
ηpl [-] Plnicí účinnost motoru 
κ [-] Exponent isoentropy 
κ´ [-] Exponent isoentropy spalin 
λ2 [-] Základní vzdušný součinitel 
ρ1K [kg/m3] Hustota vzduchu vstupujícího do kompresoru 
ρplnění [kg/m3] Hustota plnicího vzduchu 
σt [kg/kg] Teoretický směšovací poměr 
τ [-] Otáčkový součinitel 
υ [-] Stupeň zvýšení tlaku 
φi [-] Součinitel plnosti cyklu 
φpr [-] Součinitel propláchnutí spalovacího prostoru 
φrez [-] Součinitel znečištění spalovacího prostoru od 
reziduálních plynů 
ωKH [rad/s] Úhlová rychlost klikového hřídele 
Δpchlad [Pa] Tlakové ztráty v chladiči nasávaného vzduchu 
ΔPs [Pa] Odpor vzduchového filtru 
ΔT1z [K] Změna teploty plnicího vzduchu ohřátím o stěny válce 
ΔTchlad [K] Změna teploty nasávaného vzduchu v chladiči 
ΔTs [K] Změna teploty nasávaného vzduchu v potrubí 
ΠK [-] Stlačení v kompresoru 
ΠKpot [-] Potřebné stlačení v kompresoru 
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Kompresorová charakteristika GT 1241 
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Turbínová charakteristika GT 1241 
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Základní zástavbové rozměry turbodmychadla GT 1241 
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p - α diagram pro maximální moment při otáčkách 6000 min-1 
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p - V diagramy pro maximální moment při otáčkách 6000 min-1 
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Řez motorem Praga 610 CD 
 
 
